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Lucrarea de față reprezintă cursul predat studenților anului 
al IIl-lea al Facultăților de mecanică a Institutelor poli- 
tehnice. | 

Cursul s-a redactat în conformitate cu programa analitică 
aprovaiă de Ministerul Înoățămintului, cu unele modificări 
și completări impuse de dezvoltarea organelor de mașini şi 
de experiența acumulată la predarea cursului, executarea 
proiectelor și a lucrărilor de laborator. Astfel s-au întrodus 
unele probleme noi, ca: principii de alegere a materialelor 
in construcția de mașini ; transmisia armonică ; angrenajul 
cilindro-conic ; calculul și construcția angrenajelor plane- 
tare ; cureaua compound ; noi tipuri de cuplaje și altele. S-au 
dezvoltat problemele constructive ale organelor de masini. 

Totodată, introducerea în curs a problemelor amintite a 
impus reducerea sau chiar renunțarea la unele capitole. Ast- 
fel, s-a scos capitolul Fusuri, acesta fiind tratat în capitolul 
Lagăre. S-au eliminat, de asemenea, și unele paragrațe, ca : 

Noţiuni asupra toleranţelor și ajustajelor (acestea stu- 
diindu-se pe larg la cursul de Măsurători şi tolerante) ; 

Tehnologia danturării (se studiază la cursul de Maşini- 
unelte) ; 

Cinematica și geometria angrenajelor (se studiază la 
cursul de Teoria mecanismelor); 

S-a înlocuit capitolul Organele mecanismului bielă-mani- 
velă, care se studiază la alte discipline, printr-un capitol 
mai general, cu titlul : Organele mecanismelor cu elemente 
articulate, renunfîndu-se totodată la problemele de cinema- 
fică și dinamică studiate la cursul de teoria mecanismelor 
și a mașinilor. 

În acest curs se folosesc unitățile din sistemul SI. Pentru 
ușurarea folosirii documentației mai vechi și a standardelor 
care sint în sistemul MKȚS, unele relații se prezintă în 
paralel şi în acest sistem. 

Problemele expuse sînt tratate într-o formă concisă, 
deoarece se adresează unor studenţi care au ocazia să audieze 
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prelegerile, fie la cursurile de zi, fie la cele serale. Numărul 
de tabele şi diagrame a fost redus la ceea ce este strici 
necesar pentru înțelegerea problemelor expuse. 

Caracteristic disciplinei de organe de mașini este faptul 
că la această disciplină studenții trec de la scheme teoretice 
de calcul, la calculul și dimensionarea unor piese concrete. 
Practica şi timpul vor arăta dacă acest curs și-a atins scopul 
din punctul de vedere discutat. 

Autorul ține să mulțumească în mod deosebit rejerenților 
științițici pentru observațiile și sugestiile lor. 

Totodată, autorul mulțumește d veti dili si conf. 
ing Nicolae Gheorghiu, ing. Nelu Ionescu și ing. Iosi) Feimer, | ia aa PE 
ee concursul se e l-au acordat la revizuirea mate- | 1.1. MAȘINILE ȘI ORGANELE DE MAȘINI 
rialului pentru tipar. 


1. PROBLEME GENERALE ALE ORGANELOR DE MAȘINI 


1.1.1. Tendinţe principale în construcția de mașini. Se conturează în prezent urmă. 
Dr, ing. B. HOROVITZ toarele tendințe principale în construcția de mașini : 
| a - mărirea vitezelor și a puterilor ; | 

—— introducerea automatizării ; 

— creșterea randamentelor. 

Mărirea vitezei prezintă două avantaje principale: 

a) reducerea greutăţii și a gabaritului ; 

b) creşterea productivității. 

Din relaţia puterii ca produs între forță și viteză P—F-v, rezultă că la 
o putere dată, cu creșterea vitezei scad forțele care lucrează asupra mașinii, 
ceea ce are ca urmare reducerea dimensiunilor (economie de metal și 
manoperă) şi a gabaritelor. De exemplu, o maşină cu abur de 1 500kW, 
avînd o viteză unghiulară w=15 rad/s, ocupă un spaţiu de 40 de ori mai 
mare decît o turbină cu abur de aceeași putere dar avînd w=300 rad/s. 

Creșterea vitezei mai are și un alt avantaj ; cu creșterea ei crește produc- 
tivitatea mașinilor, aceasta fiind legată concomitent și de creșterea puterii. 
În tabelul 1.1 se vede dinamica creșterii vitezelor la automobile pe o 
perioadă de 60 de ani, a vitezei de așchiere la strunguri într-un secol și a 
vitezei unghiulare ia motoare de avion în perioada 1920-—1955. 

Creșterea vitezelor prezintă însă unele probleme, cum ar fi cea a mic- 
șorării durabilității unor organe de mașini, a pericolului de creștere a uzurii, 
gripării și vibraţiilor. Aceasta impune adesea proiectarea unor organe de 
mașini la durabilitate limitată (v. 8 1.3.3.), utilizarea unor materiale, trata- 
mente, metode și materiale de lubrificare de calitate superioară, cît și o 
echilibrare de mare precizie. 

Introducerea mecanizării și în special a automatizării prezintă o impor- 
tanță deosebită, întrucît asigură o creștere importantă a productivității 
muncii și o reducere substanţială a preţului de cost. 

Creșterea randamentelor este și ea legată de două aspecte: 

— prin creșterea randamentului se reduce consumul de energie și, ca 
urmare, scade prețul de cost al produselor realizate pe maşina respectivă ; 
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Tabelul 1.4 
Dinamica creșterii vitezelor mașinilor 
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—— creșterea randamentelor este legată într-o mare măsură și de reducerea 
frecărilor, ceea ce are ca urmare reducerea uzurilor, creșterea durabilității 
mașinilor și reducerea frecvenţei reparațiilor. 

Tendinţele principale enumerate mai sus au o seamă de consecinţe și 
impun o seamă de condiţii. lată cîteva dintre cele mai importante : 

1) Înlocuirea mecanismelor cu mișcare alternativă prin mecanisme cu 
mişcare de rotație. Iniţial au predominat mașini avînd mecanisme cu mișcare 
alternativă (mașina cu abur, pompa cu piston, șepingul, raboteza). Acestea 
prezentau neajunsurile că viteza era limitată de forțele de inerție și aveau 
o cursă în gol, ambele avînd drept urmare redues"sa productivităţii. 

Astăzi, în locul maşinii cu abur se utilizează turbina cu abur, în locul 
motoarelor Diesel — turbine cu gaz, în locul pompelor și compresoarelor 
cu piston — pompe și compresoare rotative, în locul mașinilor de tipar 
plane — mașini rotative etc. 

2) Creșterea valorilor unor parameiri tehnologici (presiunea, temperatura 
și altele) reprezintă de asemenea o tendință care se observă la mașinile 
din industria chimică, textilă, industria energetică etc. 
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d i 
standardizate, ca o condiţie a introducerii fabricaţiei automatizate (v. și 

ș£ 

za 
Ă 4) Reducerea greutății pe unitate de putere (maşini energetice) sau pe 
unitate de produs. Aceasta are ca urmare economia de metal şi de manoperă, 
«um şi economia de energie pentru deplasarea greutăţii proprii (la 
masini de transport sau arme). 

5) Creşterea productivității muncii, și reducerea prețului de cost al produ- 
selor, obținute ca urmare a creșterii vitezelor, a automatizării, a reducerii 
greutății şi a energiei consumate pe unitatea de produs. 

în fata unor cerințe atît de complexe și contradictorii, problemele care 
se pun inginerului constructor de mașini nu sînt de loc simple. 

inginerul constructor de mașini trebuie să folosească în lucrările sale cele 
mai noi cuceriri ale științei și tehnicii. El trebuie să cunoască mașinile pe 
care le construiește sau le întreține. Pentru cunoașterea mașinilor trebuie 
cunosente în primul rînd părțile lor componente, așa-numitele organe de 
MAȘINĂ, 


„Cor e care se cer organelor de mașini. Organul de mașină este o piesă 
simplă sau complexă, care intră în componența mașinilor, avind un rol 
funci și constructiv determinat şi care poate fi studiat, proiectat și 


executat îndependent. Există organe de mașini de uz general şi organe de 
maşini speciale, 

Organele de mașini de uz general sînt prezentate în tabelul 1.2. 
2 organele speciale se numără : paletele, carcasele, camele, cîrligele, 
cablurile etc. Aceste otgane se studiază la unele discipline de 
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Disciplina de organe de mașini are drepl scop stabilirea bazelor teoretice 
pentru. calcul și construcția acestora, pornind de la condiţiile lor de fune- 
ționare în mașină. 

Pentru a corespunde scopului, organele de mașini trebuie să îndeplinească 
o serie de condiţii adesea contradictorii. 

Ele trebuie să fie rezistente, să nu se distrugă sub acţiunea forțelor și 
momentelor la care sînt supuse, dar în același timp trebuie să aibă o greutate 
cît mai redusă. Tocmai această sarcină îi revine inginerului, — aceea de 
a construi piese de dimensiuni minime, care să satisiacă condiţiile de rezis- 
ienţă. În acest domeniu s-au obținut la noi în ţară rezultate deosebiti de 

Tabelul 1.2 

Clasificarea organelor de mașini 
— Organe de îmbinare 
—Organe pentru transmiterea mișcării de —transinisii 

solație —organe auxiliare 
Organe de mașini — ale transmisiilor 
Organe pentru transformarea mișcărilor 


—Organe pentru conducerea și reglarea 
circulaţiei îluidelor 


e la 
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importante. Astfel, turbinele de apă și aburi, tractoarele, motoarele electrice, 
mașinile agricole, utilajul petrolier etc. fabricate în ţară nu depășesc în 
greutate mașinile corespunzătoare fabricate în străinătate. 

De obicei, pe lingă rezistență se impun organelor de mașini anumite 
condiţii de rigiditate (piese de mașini-unelte, arbori de motoare electrice etc.) 
sau de elasticitate (arcuri). 

Unele organe de mașini trebuie să îndeplinească condiţia de a nu se 
încălzi peste o anumită limită, cum ar fi lagărele, cilindrii de motoare etc, 
Condiţiile de îrecare și ungere joacă în acest caz un rol important. 

Organele de mașini trebuie să reziste la uzură și coroziune. 

Ele trebuie să fie astfel construite, încît să se evite vibraţiile și zgomotul. 

La proiectarea organelor de mașini trebuie să se ţină seama de posibili- 
tăţile de uzinare, de condiţiile tehnologice existente în uzina respectivă. 
Totodată, tehnologia trebuie să fie cît mai simplă și mai ieftină, tinzind 
neîncetat la folosirea tehnologiei celei mai avansate (sudare, turnare sub 
presiune, turnare de precizie, extruziune, călire cu curenți de înaltă 
frecvență, ecruisare superficială, cromare dură și poroasă, filetare în vîr- 
tej etc.). Nu se va prescrie un material mai bun, o rugozitate a suprafeţei 
mai mică sau toleranțe mai strînse decît este strict necesar. Citeodată se 
iac greșeli costisitoare în această direcție. Astfel se prevăd oţeluri aliate 
(deficitare) acolo unde nu e nevoie decît de rigiditate, știut fiind că modulul 
de elasticitate nu variază practic cu calitatea oțelului. 

La proiectare trebuie să se ţină seama de siguranța deservirii mașinii, 
de posibilităţile de montare și demontare. Trebuie să se ţină de asemenea 
seama de regulile de securitate a muncii. A 

O condiţie de bază a unei proiectări. corecte este folosirea stândardelor, 
care joacă un roi important în dezvoltarea tehnicii. Ele permit fabricarea 
organelor de mașini în serie, în uzine specializate, iar piesele pot fi montate 
de-a dreptul fără o ajustare suplimentară (v. și $ 1.5.2). 

Prețului de cost trebuie să i se acorde cea mai mare importanţă, întrucîi 
el reprezintă un indicator complex, care cuprinde o serie întreagă de factori. 

Desigur, cele enumerate nu epuizează condițiile complexe și variate care 
se impun organelor de mașini. Gabaritul, flexibilitatea, posibilităţi de 
manevră, aspectul exterior (forma estetică) al pieselor și al mașinii în 
ansamblu etc. ($ 1.5) sînt și ele condiţii care se impun organelor de mașini. 
Fazele proiectării unei mașini (STAS 6269-60). Pentru a putea proiecta 
o mașină nouă, inginerul trebuie să cunoască tema de proiectare, adică 
trebuie să știe ce se cere de la mașina care urmează a se construi. Dar aceste 
cerințe sînt totdeauna foarte complexe și contradictorii. Astfel mașina trebuie 
să asigure un randament și o productivitate maximă, dar totodată atit ea, 
cît și produsele obţinute trebuie să fie de calitate bună și cît mai ieftine; 
mașina trebuie să prezinte o siguranță mare de funcționare, durabilitate 
mare, întreținere simplă, ieftină și comodă, lipsă de zgomot și vibrații și să 
aibă un aspect plăcut. 

La proiectarea unei mașini noi, inginerul trebuie să cunoască precis în 
cadrul temei, care este problema fundamentală : mașina să fie ieftină, să 
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asigurt o productivitate maximă etc. Soluția optimă este adesea un COmpro- 
mis între o serie de condiții contradictorii. 

O dată precizată tema, urmează rezolvarea ei. În acest scop trebuie 
analizate critic construcțiile existente și studiată direcţia dezvoltării pentru 
a putea găsi o soluție nouă. | 

Pentru a găsi soluţii noi, inginerul trebuie să se documenteze ; în acest 
scop trebuie cunoscute soluţiile vechi. Prin prelucrarea diverselor soluţii 
existente, printr-o gîndire profundă rezultă soluţia nouă a problemei. O 
problemă tehnică are însă multe soluţii și doar analiza multilaterală și 
punerea lor față în faţă poate conduce la o soluţie cu adevărat nouă, supe- 
rioară celor vechi. Și astfel inginerul este cu adevărat un creator care 
gîndeşte şi realizează noul în tehnică. 

” Gândirea inginerească trebuie totdeauna susţinută prin schițe. Soluțiile se 
găsesc în fața planșetei. Di 

Elaborarea unui proiect tehnic prezintă multe probleme complexe și diferite 

faze de lucru care sînt sintetizate în tabelul 1.3. 


Tabelul 1.3 


Fazele de elaborare ale unui proiect 


A. Documentaţia de studiu 
1. Tema de proiectare 


—a) Împărţirea mașinii în grupe de operații 
—b) Schiţarea variantelor 
2. Studiul  tehnico-economic -|-—c) Analiza critică a variantelor 
—d) Alegerea soluţiei optime i 
—e) Executarea de desene ale agregatului, ansamblurilor și 


ale subansamblurilor 


—a) Stabilirea forțelor şi momentelor care acţionează asupra 
agrepatului și a elementelor sale componente 
Calculul elementelor principale 

Introducerea modilicărilor impuse de calcul 
Redesenarea agregatului și a elementelor sale componente 


3, Proiecțul tehnic ap 
7=G 


—d 


Sa ST 


4, Desene de execuţie pentru seria zero (prototip) | 
5. Documentaţia de încercare și omologare a seriei zero (prototipului) 


B. Documentaţia de bază 
|. Desene de piesă 
„ Scheme (cinematice, elecirice etc.) 
„Desene de instalare 
Borderoul documentației de bază 
. Caietul de sarcini 
5. Caietul de standarde și norme interne 
7. Calcule speciale 


Sie o N 


C. Documentaţia tehnologică 
Nomenclator de piese, flux tehnologic, plan de operaţii, desene pentru SDV-uri, extras 
'de materiale etc. 


D. Documentaţie auxiliară 


Documente cu caracter comercial, de exploatare şi întreţinere 
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N otă: Poti lipsi unele faze dintre cele enumerate în tabelul 1.3. în 
special la fabricaţia individuală : la fabricaţia de serie se res Sua le: pi ei 
sai tel pă pară DCIIC sei SH oCTaA 0e ODIicel 

La elaborarea 
întrucît greșelile de desen pot provoca foarte multe neajunsuri. 


dacă s-au folosit peste to! op ef A se A eg) 0 e il aa 
dacă. sit peste tot unde este posibil piese standardizate ; dacă s-au 
prevăzut desenele cu toate cotele necesare execuţiei și montajului, NI păi 
Trebuie de asemenea verificate cu atenţie ipotezele de calcul, sarcinile 
și modul de acţionare a acestora, modul de rezemare secțiunile pericu- 
loase etc. Trebuie apoi verificată exactitatea relațiilor folosite și a cateulului 
Mare atenţie trebuie acordată dimensiunilor relaţiilor (o foarte. fe cventă 
sursă de greșeli). Dimensiunile obținute trebuie apreciate si comparativ h? 
apoi încadrate în standarde și norme de securitate şi igienă a muncii i 
an de mașină. Așa cum s-a arătat mai sus, la 
proiectarea unei mașini se impune calculul ansamblurilor Sil aia tuba 
și al organelor de mașini. Calculul unui organ de mașină trece de ot joci 
prin următoarele faze : o sui Să iau 
Ş a) Se determină forțele și momentele care acționează asupra piesei respec- 
tive, cît și condițiile de lucru ale piesei în cazurile cele mai d „avarta joase 
Deoarece determinarea valorii forțelor si a momentelor, cât și a Tegii de 
variație a acestora este adesea o problemă dificilă, se recurge la ipoteze 
simplificatoare. Se utilizează în acest caz o încărcare de calcul în locul celei 
aa cul în locul c 
De subliniat că nu totdeauna calculul se efectuează în condiţiile cele mai 
dezavanta joase, Astiel, la calculul la oboseală, de exemplu = iniradtestea 
celor mai dezavanta joase condiții de lucru poate duce la supradimensionări 
5) Se alege pentru piesă forma funcțională și materialul jinîndu-se seama 
de normele STAS sau de normele interne (în lipsa STAS-urilor) A Ă 


c) Se determină rezistențele admisibile în funcție de materialul ales, de 
forma piesei, de felul încărcărilor (statice, variabile) de condițiile de exploa- 
tare și recepţie. Îi ce aia 

d) Avînd determinate forțele (momentele) și rezistenţele admisibile, se 
pot determina secţiunile critice ale pieselor cu relaţiile coresf unzătoare soli- 
citărilor respective. i iii ou a a 

e) Atunci cînd piesa este supusă și la alte solicitări decît aceea la care 
s-a tăcut dimensionarea, cînd dimensionarea are un caracter preliminar (pe 
baza unor cote apreciate, a unor valori recomandate etc.), cît și atunci cînd 
asupra rezistenței admisibile îniluențează un complex de factori (cum este 
cazul, de exemplu, al rezistenţei la oboseală) se execută și an calcul de 
verificare (pe baza metodei stării limită — $ 1.2). dice 

Î) Dimensiunile obținute trebuie încadrate în valori standarizate. Astiel 
diametrele arborilor, modulele roţilor dinţate etc. trebuie să cores undă 
numerelor normale (seriile R 10; R 20 etc.). tis | 
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“eebuie subliniat în mod deosebit faptul că în calcule trebuie să se ţină 
seama de condiţiile reale de funcționare. De exemplu, un lagăr cu trecare 
lă poate fi dimensionat pe baza teoriei hidrodinamice a ungerii. Va îi 
cu totul inadmisibil să se calculeze pe baza acestei teorii un lagăr 


g) Desenarea pieselor. 


îns: j 
la care nu se realizează decît o frecare semifluidă. 
Calculul și proiectarea se îmbină cu probleme de tehnologie. Astie!, piesele 


care necesită un tratament termic necesită o formă corespunzătoare (de 
„ în piese cu treceri bruște de secțiune se pot produce tensiuni și 


i Ja călire). 
teodată, la proiectare trebuie să se țină seama de dimensiunile maxime 
nise pentru o anumită piesă sau o anumită mașină, de a sa-numitul gabarii 


xim (cum este la locomotive, vagoane, submarine etc.) 


je 
lor si a formei unei piese se rezolvă 


atare, de material și de execuţie. Nu există legi imuabile și definitive 
ire la problemele construcției de mașini, Sarcina inginerului con- 


că toate cunoștințele și experienia sa 
i mașini rezis- 


și însușească necontenit cunoștințe noi, pentru : 
și de mare eficienţă economică. 


A 


DETERMINAREA REZISTENȚELOR ADMISIBILE 


„Metode actuale. O problemă fundamentală în construcția de mașil 


ai este 
determinarea rezistențelor admisibile, care reprezintă tensiunea maximă la 
care dimensionînd un organ de mașină acesta funcționează în bune condițiuni. 
înainte de a vorbi despre rezistențe admisibile și coeticienţi de siguranță 
trebuie definită noțiunea de siguranță. Siguranța este proprietatea unei piese 
de a-și exercita normal funcția, care se realizează prin durabilitate, sigu- 
ranță în serviciu și ușurința întreținerii, În sens mai restrîns, siguranța esie 
proprietatea unei piese de a funcționa jără întreruperi. 

Problemei de siguranță în funcţionare i se acordă în ultima vreme O 
importanţă crescîndă vădită prin crearea unei științe a siguranței în serviciu, 
jiabilitatea, 

In problema determinării rezistenţei admisibile există două teridințe : 

a) O tendință de determinare a rezistenței admisibile pe baze empirice, 
indicîndu-se în manuale rezistențeie admisibile pentru diferite organe de 
mașini construite din materiale uzuale. Astiel, se indică în manuale — și 
pentru unele organe chiar și în standarde — rezistenţe admisibile pentru 
nituri și nituiri, șuruburi, suduri, arbori, roți dinţate etc. În aceeași direcţie 
există tabele cu rezistențe admisibile pentru cele 3 tipuri mai importante 
de solicitări : solicitarea statică, pulsatorie și alternantă. Dintre aceste tabele 
mai cunoscută este tabela lui Bach indicată în manualul inginerului. 
Această metodă se numește metoda iabelară. 
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sea si ala este aceea de determinare a rezistenței admisibile 
pornind de la starea limită care duce la apariţia unui proces fizic, considerat La piese solicitate static la care se poate produce ruperea fragilă, coefi- 
cienţii de siguranţă faţă de rezistența la rupere sînt indicaţi în figura 1.2 


Saul it d Meli, normală a organului de masină respectiv U 
si. ia e : 5 1 j si 7 E) „4 ». A Di 
tă s nilă poate fi rezistența la rupere sau limita de curgere (c=2...4, în funcție de KCU). 
£ ct 


pentru organele de ini iii ati. etala - : zi : i 
A id er i la solicitări slatice. La piesele supuse Avînd în vedere că prin calculul de oboseală se ţine seama mai exaci 
roblerme mia va i rezistența la oboseală a piesei. de caracteristicile materialului și ale piesei, se admit în general coeficienţi 

de siguranță variind în limitele c= 1,95...2,3 (tabelul 1.4). 


Dl ar lea rigidităţii, dimensiunea piesei va îi impusă de 
Sue pat etc, Deoarece determinarea rezistenței admisibile se tace 
p EI „AIE, la condiţia limită la care funcționarea organului este periclitată 
apea ei metode i se spune metoda stării limită d pă 
Da Ş N i  _c1 .4u . 3 ei a ; EI 
cezistența admisibilă se va determina împărțind rezistența limită la un 


Tabelul 1.4 


Coeficienţi de siguranţă parțiali și globali 


i ua de siguranţă. iasa aaa ital 
-] infonții ; pda, Mă E Piese forjate și laminate 
are 1nilue Ză capacliaiea poriantă a unui organ de masină, factori cs 
E : E șină, factori care ai aripa Si : - 
nu pot îi cuprinși în calcule. Coeficientul i id, pie a 
gli : „ Coeficientul de siguranţă îi numi 
aL drepi cuvînt, coeficient de neştiință, căci al aste di rii i, | Ca 10... Î3 
cu cit cunoștințele noastre asupra N a ANN a ie ii Da ea a A mare, 
i Pap e pala, s materialului, încărcă - tensiuni i = a IESIRE = ——— — 
i oripota A ae „ încărcărilor, tensiunilor etc. a ef 
aj iată „o. Ri TRI | € o... 
PR email Era i aleg de constructori pe baza practicii de j tei 
Dlectare şi a observaţiilor din exploatare. Ei depi izi „ile si i i i ai ci pe. 
i ge Aa brie Hi xploatare. Ei depind de precizia cu care 
Al i) minate forțele, momentele și tensiunile, de ta erai Ca o PRI 1 îsi 
lia ei tie asură 111 care ruperea piesei periclitează viața oamenilor, de A  —... a a i 
alitatea tratamen tului termic și a tehnologiei de fabricatie. de existența unor 2 
leul inierne, precum și de alți factori. At) biz gia ll) (e sii i Gauii. rupere tenace 1,20...2,20 
n îigura 1.] se indică valorile coeficienţilor de siguranță pentru piese rupere fragilă 20040 
solicitate static, executate din oțeluri tenace le 1,2...22 în functie de |. 
Să A cea precizie ridicată 1,25.441,40 
e Oboseală precizie normală 1,40...1,70 
e | Su Ă 
E pp e AN Sc precizie redusă 1,70...2,30 
Cînd rezistenţa la oboseală se determină prin prelucrarea statistică a 


datelor experimentale, coeficientul de siguranţă trebuie ales în funcție de 
siguranța procentuală. Astfel, de exemplu, pentru rezistențe la oboseală 
determinate cu o siguranță de 99% (1% ruperi), coeficientul de siguranță 
se poate lua c=1...1,925; pentru o siguranţă de 66%, (33% ruperi) 
0c=195...1B. 
1.2.2. Metoda de determinare diferențiată a coeficientului de siguranţă. În scopul 
, determinării mai exacte a coeficienţilor de siguranță se utilizează metoda 
ai! diferențiată. Această metodă diferențiază îniluenţa fiecărui factor, afectîndu-i 
LA - cîte un coeficient de siguranță parțial (diferențiat), iar prin înmulţirea aces- 
ml ] E BERI NENE ARE. AL tora se obţine coeficientul de siguranță global. 
iti cât a ce ir d z E ea Aa Aceşti coeficienţi sînt următorii : 
ii 0, —— coeficient care ţine seama de omogenitatea calităţii materialului, 
el, Fig. 1.2, de măsura în care pot apărea variaţii ale calităţii materialului (tabelul 1.4). 
| | în cazul cînd piesele sînt supuse unui control nedistructiv, a= 1,0; 
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* etno, asr 
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Ca — coeficient care ține seama de importanța piesei în ansamblul mașinii, 
de măsura în care scoaterea din funcțiune a piesei poate să ducă la avarii 
grave, accidente etc. (coeficient de risc) (tabelul 1.4); i 

Cg — coeficient care ține seama de precizia ipotezelor și a relaţiilor de 
calcul utilizate (coeficient de incertitudine) (tabelul 1.4), Adesea este greu 
să se precizeze mărimea solicitărilor datorite procesului de lucru al mașinii ; 
alteori relaţiile de calcul nu sînt încă puse la punct (de exemplu, la calculul 
lanțurilor). 

Deterininarea tensiunilor prin metode nedistructive permite reducerea 
acestui coeficient ; 

C4 — coeticient care ţine seama de diferența dintre caracteristicile meca- 
nice ale epruvetei și cele ale piesei (tabelul 1.4). În cazul cînd se introduce 
un coeficient dimensional (la calculul ja oboseală) se poate lua c4=f. 

În felul acesta, valoarea coeficientului de siguranță global este: 

C==CiCaC3Ca ; (11) 
valoarea sa minimă fiind c=1,95, iar valoarea maximă c=2,3. (fără a ţine 
seama de factorul dimensional) și c=2,6 (inclusiv factorul dimensional). 

Notă: În cazul cînd unii dintre acești coeficienți au fost introduși la 
determinarea sarcinii de calcul, atunci ei nu se vor mai introduce la calculul 
coeficientului de siguranță. 

Problema reducerii coeficientului de siguranță este o problemă de bază, 
căci reducerea coeficientului de siguranţă cu cîteva procente duce la crește- 
rea rezistenței admisibile, la scăderea greutății piesei și deci a costului ei. 
Problema reducerii greutății organelor de mașini se pune și din punctul de 
vedere al reducerii forțelor de inerție care cresc cu creșterea vitezelor 
(Ş 1.1.1.). Reducerea coeficientului de siguranță se poate obține printr-o 
cunoaștere mai temeinică a materialelor folosite în construcția de mașini, 
prin folosirea metodelor nedistructive de determinare a tensiunilor din orga- 
nele de mașini, printr-o respectare întocmai a prescripțiilor în ceea ce pri- 
vește procesul tehnologic, prin utilizarea de elemente de siguranță împotriva 
supraîncărcărilor accidentale. 

La aceasta contribuie în primul rînd dezvoltarea și intensificarea activității 
de cercetare științifică pentru cunoașterea tot mai aprofundată a proceselor 
lizice și a factorilor care influențează capacitatea portantă și durabilitatea 
organelor de mașini, a proprietăților fizice și a caracteristicilor mecanice 
ale materialelor în diferite situaţii de încărcare şi lucru, pentru perfecţionarea 
continuă a ipotezelor și metodelor de calcul, 

Din cele de 'mai sus rezultă că metoda tabelară se folosește cu precădere 
peniru predimensionarea organelor de mașini, după care urmează verificarea 
lor pe baza metodei stării limită. 

In cazul cînd rezistența admisibilă se poate determina direct pe baza 
stării limită a piesei, aceasta duce la o reducere apreciabilă a calculelor. 

Metoda tabelară are neajunsul că poate duce la subdimensionări sau 
supradimensionări, deoarece rezistențele admisibile date aici nu pot ţine 
seama de întregul complex de factori care influențează capacitatea portantă 
a piesei. Trebuie subliniat că nu se poate vorbi în construcția de maşini 


% 


1.3.1. Criteriile princi 


1.39.Rezistenţa organelor de ms 
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: La * Lă Și PI A zi Lă e 
decit de rezistențe admisibile pentru anumite piese, din anumite materiale, 


în anumite condiții de juncţionare și exploatare. 


Nu se poate vorbi de rezistența admisibilă a unui material ; de asemenea 


A et bi ant ape odă e ca 
„u se poate vorbi+de rezistența admisibilă a unei piese fără ui Aba 
Pfa din care este conțecționată piesa, forma piesei, condiţiile 


tionare şi exploatare eic. 


1.3. CAPACITATEA PORTANTȚĂ ȘI CALCULUL ORGANELOR DE MAŞINII 


pale de apreciere a capacității poriante a Cui abia 
mașină. Acestea sînt următoarele : rezistența biti re | : E . Ș A 
rigiditatea, rezistența la uzură, rezistența la temperaturi ate $ 
pi aşini. Calculul la solicitări statice se execută pe 
fără a se ține seama de etectul de SC sali 
a tensiunilor, care este neînsemnat la solicitări statice. Relaţiile de calcu 


i e re 
uzuale sînt indicate în tabelul 1.5. îi Aaa aa sal fa 
A oalu de determinare a rezistenţei admisibile și valoarea coeficienţilor d 


baza tensiunilor nominale, 


siguranță s-au indicat în Ş 1.2. mite ile 
Relatii de calcul uziale 1) o eat asi i ae 
o ar mmm e i te em PM pONRȚ A pi N î. E 
Forţa |N? (momentul) Detormaţia detormație SO 
Fetul soticitării [N- m] [mru] IN-mj i 
20] . îi . a 
Also y sa Solicitări jel ica 
| 9) G= Eee ge i 
?ntindere-com- Posta e Ă (E at 
i at FI o « 
presiune at(c) A a pe | _EetV de dilatare) 
| EA E | d= e | 
| ş sara SD RER SE ni reae 
| : pt ap V 
Forfecare Pong o |b= Do 
nea Met Ani e ei az eee Ne 
: Ț Wog EI ia za —M; 
Încovoiere M = Woosi i 
E, OO „ru | a mr | tr — 
[iara atacata apte ati E | î | 
pt Biti ra 
Torsiune Mp W pota g DAI L=-zMee 
Mp | M?+ (com, ——— 
Solicitări sa aa (2) 
compiise Sa III e 
Cp E 
Sa rr | Lt a emisarii i SE 
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Tabelul 1.5 (continuare) -433.Solicitări variabile în timp. Ruperea în acest caz se produce la tensiuni mult 
Module: le mezat titi 36 RI mai mici decît în cazul solicitărilor statice. Are loc fenomenul cunoscut în 
EI LOLEreilLe de iei ile literatura tehnică sub numele de oboseală, termen de altfel impropriu pentru 
În stii _ - | acest fenomen. 
Secțiunea W w, 7 Fi Rezistenţa la oboseală este influențată de un complex de factori. În 
3 7 P tabelul 1.6 sînt sistematizaţi factorii care iniluențează asupra rezistenţei 
i Aa : la oboseală. 
Cere ia dd md dt - Relaţiile de calcul la oboseală sînt indicate în tabelul 1.7. 
mia _ 16 64 2. . în cazul ciclului asimetric, cînd om este relativ mare, se calculează coefi- 
îi e SE) E a cientul de siguranţă față de limita de curgere cu relaţia : 
Inel za (64) Tg (UE _ | PERL: 
— ez i, 2) = 9max 
_ i su .. o . 9— 
We W, E, A | Cînd: m < 0 (tensiuni medii negative) se poate considera = 0m=0. 
î] ! r 
| of | | În cazul cînd numărul de cicluri pe care îl suportă o piesă în exploatare 
Dreptunghi a hb2 bh3 hb8 i este mai redus decît numărul de cicluri de bază Ns (de exemplu, 107 cicluri 
5 12 o pentru oțel), rezistența la durabilitate limitată rezultă din diagrama W Oh- 
ă | ler pentru numărul respectiv de cicluri. Diagrama Wâhler poate îi 
RI IE Ă exprimată prin relaţia aproximativă : 
_ Tensiunile din vase cilindrice cu pereți groși i 
FER SE one N = 07 e N, | | (1.2) 
După direcţia tangenţială Diigă direcila După Aseciia 
- i | axial Tabelul 1.5 
2d2 | Factorii care influențează rezistența la oboseală 
G = Fă i 
si d d2 p 0p=0 i —forma piesei 
Ziapi 3 d2 ; —Factori SE 3. 
Exterior .: ) da = — p i cotistraelisi modul de asamblare 
dă-t- de dp d? —mărimea piesei 
a A p 
ci Ai d p Sa Ep 5) ş 
? 8) — materialul 
3 
) —calitatea suprafeței (rugozitate, 
m - SE _ e : Factorii int -—Factori _| tratamente termice și termochimice 
, : Factorii care iniluen- tehnologici relucrărie mecanice, acoperiri 
Momentul de torsiune Mp = 106 _PEW]_ [Nmm] țează asupra rezis- .  — E E ectrolitice) i 
o [tad/s] | tenței la oboseală | i 5 
—alţi factori tehnologici 
Grosimea vaselor cilindrice cu pereți subțiri s== pd ș —ielul solicitării 
204 ) | —gradul de asimetrie a ciclului 
E —supra- și subsolicitări de scurtă 
1) Relaţiile corespunzătoare diferii puri —Condiţii d durată 
| : 4 ritelor tipur încăre ant îndinata 4 : ondiţii de E 
rezistenţa materialelor [2]; [11]. ipuri de încărcare sînt indicate în cursurile de exploatare —șocurile 
ș, £=d,/d (d, — diametrul interior). | — frecvenţa solicitării 
) 2 7 pregiuaea interioară ; | „| Hemperatura 
2 (d) — diametrul exterior (interior) al vasului. —coroziunea 


2 — Organe de maşini 
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i Tabelul 1.7 
Relaţii pentru calculul la oboseală 
i pai Ciclu simetric Ciclu asimetric 
R=const, 
G 
= = 
K, 4 Si 
Fi . 9] Po At, ga SI 
Tensiuni Ca LE E LLC a 
normale o, O m = Const. 
&.lo 
9_4 1 
| Le creme o 
K, Ka m 
ceri o 
s5To d eso 
i ia a a si Ă ă 
9 max 
9 min, > CONSE. 
20_j o AR! 
iezii Îmi are O min 
- i e 
EI 1 e a 
Tensiuni Capa Ie pa le aid 
iangenţiale ME a “ = 
se pe | 
în a in cand K, Via 
5ofo 
Notă : Pentru tensiunile tangenţiale se 
înlocuiește o cu 7 
Tensiuni lie sul l 
echivalente : Sa IRU NIC. 
c c 
9 T 
unde : 


Oy este rezistența la oboseală corespunzătoare numărului N de 
Calu 


N, — numărul de cicluri de bază căruia îi corespunde rezistenţa la 
oboseală 6-a; | 
m — cotangenta unghiului de înclinare a ramurii descrescătoare 


a curbei Wohler. 
Se recomandă să se ia în calculele practice m=9 și Ne =5: 106 pentru 
secțiuni mijlocii și Nu= 107 pentru secţiuni mari. 
Cu oarecare aproximație, coeficienţii de concentrare, mărime și tehnologici 


se pot lua aceiași ca și pentru calculele corespunzătoare zonei asimptotice 
a curbei Wohler. 


1.3.4. 
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În practică se întîlnesc de obicei regimuri de solicitare diferite de cele 
ciclice cu amplitudine constantă denumite solicitări variabile în regim stațio- 
nar, și anume regimurile de solicitări cu amplitudine și frecvenţă variabile 
denumite solicitări variabile în regim nestaționar. 

Astfel solicitarea de bază os (care se repetă de mai mult de 107 ori) poate 
fi mai mică decît rezistenţa la oboseală a piesei, în timp ce numărul supra- 
încărcărilor pe întreaga perioadă de lucru este mic (N < 105 cicluri) ; în acest 
caz coeficientul de siguranţă este : 


iar coeficientul de siguranță față de supraîncărcări se calculează numai 
static. 

În cazul cînd supraîncărcările se repetă des (mai mult de 107 ori) ele 
reprezintă solicitarea de bază și calculul la oboseală se efectuează în funcție 
de mărimea acestora. 

Inainte de a încheia acest paragraf ar trebui lămurită problema dacă 
organele de mașini obosesc. 

Din diagrama Wâhler se vede că o piesă de oțel care a depășit 
107 cicluri fără a se rupe are o durabilitate nelimitată, pe de altă parte în 
practică se constată că unele piese se rup la oboseală și după 107 cicluri 
(adică „obosesc“). Explicaţia acestei contradicții constă în faptul că în 
unele cazuri curba Wohler nu mai are o zonă asimptotică (piese care 
lucrează în condiţii de coroziune, unele aliaje de metale neferoase, materiale 
nemetalice etc.). La multe piese se produce coroziunea de contact (îmbinări 
prin strîngere, fusuri montate pe rulmenţi etc.) în care caz ieșirea din uz 
prin oboseală poate avea loc și după un număr mai mare decît 107 cicluri 
(de exemplu, osii de vagoane și locomotive și altele). Si 
Măsuri pentru mărirea capacității portante a organelor de mașini în ceea 
ce privește rezistența lor. Pentru a mări rezistența organelor de mașini se 
pot lua următoarele măsuri : 

1) Realizarea unor piese a căror formă să asigure un îlux de forță astiel 
încît o cît mai mare parte a volumului piesei să ia parte la preluarea 
încărcării. | 

2) Piesele care formează ajustaje trebuie să asigure contactul pe întreaga 
suprafaţă prin care se transmite încărcarea de la o piesă la cealaltă. 

Aceste condiţii principale pot fi realizate dacă se ţine seama de urmă- 
toarele principii constructive : 

a) să nu se admită treceri bruște de la o secţiune la alta; 

b) să se asigure, pe cît posibil, aceleași tensiuni în întreaga piesă, utili- 
zîndu-se așa-numitele piese de egală rezistență. Desigur adesea apar dificul- 
tăți tehnologice la realizarea unor asemenea piese, dar tehnologiile moderne 
de presare în matriță sau turnare de precizie, de exemplu, oferă largi posi- 
bilități în această direcție în condiţii de economicitate ; | 

c) să se utilizeze dispozitive de limitare a sarcinii (de exemplu cuplaje 
de siguranţă) și de amortizare a șocurilor ; 


1:85: 
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d) să se realizeze o repartizare cît mai uniformă a solicitării pe sec- 
țiune, fiind de preterat întinderea sau compresiunea în loc de încovoiere 
sau torsiune (la încovoiere și torsiune — piese cu pereți subţiri, la încovoiere 
— nervurări) ; | | | i ci 

e) să se utilizeze construcţii la care transmiterea puterii are loc printr-un 
număr mare de elemente (ținînd seama de posibilităţile moderne de obţinere 
a unei precizii ridicate). De exemplu, arbori canelaţi în loc de pene, angre- 
naje planetare în loc de angrenaje ordinare etc. ; SĂ e: 

Î) în cazul pieselor supuse la oboseală se pot lua o seamă de măsuri 
constructive și tehnologice care asigură o creștere a capacităţii portante a 
piesei (v. cap. Arbori). 

Solicitări de contact. La iransmiterea unei forțe de la o piesă la cealaltă, 
pe suprateţele celor două piese în contact se produc solicitări de contact. 

Asemenea solicitări se produc pe profilurile dinților roților dințate, între 
pană și canalul său, între îus și cuzinet, între corpurile de rostogolire și 
canalele din rulmenţi etc, 

De obicei, în cazul cînd contactul are loc între două piese în repaus relativ 
(pana și canalul de pană, nitul și gaura de nit etc.), cauza care poate duce 
la scoaterea din uz a pieselor este strivirea, motiv pentru care în acest caz 
rezistenței admisibile i se zice rezistență admisibilă la strivire. 

Atunci însă cînd cele două piese sînt în mișcare relativă, ieșirea din func- 
țiune poate îi cauzată de o complexitate de factori ca: încălzirea, uzura 
abrazivă, oboseala superțicială (pitting), griparea etc. | 

Acestei solicitări i se spune de obicei presiune (la lagăre, filete) sau 
presiune de contact (la roți de fricţiune, dinţii roţilor dinţate). 

Notă: A nu se confunda solicitarea de contact cu compresiunea ; prima 
este o solicitare ce apare pe suprafaţă și în apropierea suprafeței piesei, 
a doua are loc în toată masa piesei solicitate. 

In cazul cînd contactul are loc după o suprafaţă, solicitarea de contact 
(presiunea) se determină ca raport între forţa normală pe suprafață Q și 
aria suprafeţei de contact A sau o proiecție a acesteia. 

In cazul stiprafeţelor de contact plane (de exemplu cuplele cinematice de 
translație) presiunea este : 


p= e. (1.3) 
In cazul suprafețelor de contact cilindrice (de exemplu cuple cinematice 
de rotație) presiunea nu se repartizează uniform pe suprafață (fig. 1.3). 
Pentru simplilicarea calculului, se consideră o repartizare uniformă a 
presiunii, admiţindu-se o presiune medie. În acest caz, scriind echilibrul 
forțelor din figura 1.4 se obţine : 


LA 
2 


peler-da cosa= p-l-r [sin a =dele-p. (1.4) 


| a 
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Fig. 1.3. Fig L4. 


Deci, admiţind o repartiție uniformă a presiunii, suprafaţa de calcul este 
o proiecție a suprafeţei efective 2 d-l pe un plan axial di. 

In cazul contactului a două suprafeţe curbe contaciul iniţial are loc după 
o dreaptă sau după un punct. În sarcină, datorită deiormaţiei elastice a 
suprafeţelor în contact, se produce contactul pe o suprafață (la două sfere, 
după un cerc; la doi cilindri, după un dreptunghi etc., fig. 1.5). 

La contactul a două sfere și în general în cazul contactelor liniare sau 


punctiforme (cuple cinematice superioare, de exemplu) se produce pe supra- 
fața de contact și în imediata ei apropiere o stare de solicitare triaxială. 


li IE. 


Edge aa ata ea cl mt ama tc, 
22 _ | ORGANE DE MAȘINI 


Raportul între solicitarea tangenţială maximă şi cea normală maximă este 


pentru oţel : 22 220,3. 
9 maz 
La contactul a două sfere (fig. 1.5), dacă razele sferelor sînt respectiv 
pi Și po, iar forța de apăsare este Q, atunci raza aa suprafeței de contact, 
pe baza teoriei elasticității, admiţind Lp=0,3 (up — coeficientul lui Pois- 


son) este: 
3/1 A 
a=1,1093/9., | (1.5) 
unde : 
d tt el, (1.6) 
p pi 7” pa i 
(semnul minus la contact interior) 
și 
| 1 [Il | 
E 2 z, ui z) (1.7) 


p și E fiind respectiv raza de curbură și modulul de elasticitate echivalent 
(de calcul) ale celor două piese în contact. 

In cazul contactului dintre o sieră și un plan (p2:=c0), raza de curbură 
echivalentă este p= pn. 

Ținînd seama că presiunea este neuniform repartizată pe suprafaţa de 
contact, presiunea maximă se produce la mijlocul suprafeței și este de 3/2 ori 
mai mare decît presiunea medie : i 


N: IE: 
Paz 3 PRp7 20 (1.8) 
Inlocuind relaţia (1.5) în relația (1.8) și ţinînd seama că op maz —P paz 
rezultă următoarea valoare a presiunii de contact : 
3 zi 
LY . [2 
Ok max = 0,388 ae . (1.9) 


Se vede că, deși materialul ascultă de legea lui Hook e, tensiunea maximă 
nu crește proporțional cu încărcarea, ci numai cu rădăcina ei cubică. 

In cazul general cînd cele două supraiețe în contact au în diferite secțiuni 
raze de curbură diferite, atunci presiunea de contact se calculează cu relaţia : 


0616 3 GE 
d IT ea , 1.10 
că E R 32.0? ( ) 
unde : 
Zi 
e Di Dau (11) 
Da Da Da 


iar €şi B se iau din tabelul 1.8 în funcție de cos %. 
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Tabelul 1.8 
Valorile lui E și f i 
fa 90 80 70 60 50 40 30 20 19 O 
I cos Ţ 0 0,174 | 0,342 0,5 0,643 0,766 0,866 0,94 0,985 l 
IL E | 1,128 | 1,284 1,486 1,754 2,136 2,731 3,778 6,612 00 
B ] 0,893 | 0,802 0,717 0,641 0,567 0,493 0,408 0,319 $) 
E Se ă ai 33 ASE 
| 2) -[pi+ i] 
e eat RE 
| Da Da Da 
cos | = + + [3 5] 
h+5)+(5:+ 3, 
in cazul contactului sferă pe sferă, 
li fie) Glaeer e apue 
D> 


Introducînd aceste valori în relaţia (1.10) se regăsește relaţia (1.9). | 
In cazul contactului sferă pe plan: 


E og pls dee 
La contactul a doi cilindri, lățimea e a dreptunghiului de contact este 
(fig. 1.5,b): LL 
e=3,04 | e. (1.12) 


unde B este lungimea cilindrilor. 
În acest caz: 


Eee li (1.13) 


A 


oi mas =04418 | SE (1.14) 


1.3.6. Rezistenţa la uzare. Solicitarea de contact dintre suprafeţe în mișcare relativă 
are drept efect principal uzura. | p | ip: ed ai 
îl este ceea ul de moditicare treptată a dimensiunilor unci piese, 
proces care se produce la suprafața piesei și are loc pa zic PRR 
- Uzura se produce în trei etape : rodajul (perioada de ajustare a BE Si 
perioada de uzură lentă (funcționarea normală a piesei) și pai a A i 
accentuate (cînd jocurile au crescut foarte mult dînd naștere la șocuri ș 
o funcţionare defectuoasă). 


ră SIR TEI PERIE 


_ Pactori de 
exploatare 


_Factori 
Cauzele geometrici 
uzurii 


Factori fizico- 
mecanici 


—Lubrifiant 


Factorii care influenţează procesul de uzare 


—constantă 
—Forţă -|—variabilă 
—șo0e 
—Viteză 
—caracter 
—Frecare — 
e —tip 
„1 —COroziv 
—natură  - , 
—abraziv 
—Mediu = 
presiune 
—stare  - i Ş 
temperatură 
„calitate lubrifiant 
—Intreținere "-l-—mijloace de ungere 
—etanşare 
—Rugozitate 
—Sens de prelucrare 
și mișcare 
—Forma suprafeței 
de contact 
—Jocul între piese 
—caracter 
-Tensiuni zi 
—stare 
”|-Proprietăţile meca- 
nice ale suprafeţei 
—Abraziv — duritate 
—viscozitate 


—aderenţă ete. 
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Tabelul 1.5 


limită: 
—fluidă 


—semiiluidă 


—alunecare 


—roslogolire 


—combinată 


constante 
“lovariabile 

—simple 
"l-—complexe 
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Asupra producerii procesului de uzură iniluențează un complex de factori, 
care sînt sistematizați în tabelul 1.9. | 

Uzura reduce durabilitatea mașinilor datorită următoarelor cauze : 

a) piesele uzate își pierd precizia cerută (de exemplu : scule, dispozitive); 

b) scade randamentul (de exemplu : pierderile de la motoare termice cu 
cilindrii și segmenții uzaţi); 

c) scade capacitatea portantă prin reducerea secțiunii și pierderea formei 
corecte a piesei, cresc îrecările (duce și la scăderea randamentului) din 
cauza modificării stării suprafeței ; | : 

d) funcţionarea este însoțită de vibrații și șocuri și, ca urmare, de zgomot ; 
totodată șocurile produc solicitări suplimentare. 

Uzura poate fi: abrazivă, prin gripare, prin coroziune și prin oboseală 
superficială (pitting); la mașini hidraulice mai apare și uzura prin cavitaţie. 

I/zura abrazivă se produce datorită acţiunii de tăiere la care participă fie 
asperităţile suprafeţei, fie alte particule dure provenite din uzură sau din 
exterior. 

Măsuri de împiedicare și limitare a uzurii abrazive : 

— suprafețe dure și cu rugozitate mică ; 

-— ungere corespunzătoare ; 

— etanșare corespunzătoare ; 

— exploatare și întreţinere îngrijite (filtre, înlocuirea jubrifiantului la 
timp etc.) ; | 

— înlocuirea frecării de alunecare prin frecare de rostogolire. 

Se utilizează și mijloace constructive de compensare a uzurii (lagăre 
reglabile ; apăsarea unor piese prin arc pentru compensarea uzurii etc.). 

Dacă pe suprafeţele în contact apar corpuri străine (praf, nisip etc.) este 
preferabil a avea ungere ; de asemenea se va căuta ca unul din corpurile 
în conţact să fie moale, putînd încorpora corpurile străine. 

Pentru piese de amestecat paste de materiale de construcție (pastă de 
cărămizi, de exemplu) se pot utiliza, pe lîngă unele oțeluri aliate, și fonte 
cu mangan (3,1% C; 1,60 Mn eventual cu 1,0% Mo), care prezintă o mare 
rezistenţă la uzură. | 

Fenomenul fiind foarte complicat, nu există încă metode de calcul a pie- 
selor la uzură abrazivă. Există însă unele date experimentale, e drepi puţine 
la număr, care permit stabilirea durabilităţii unei piese din punctul de 
vedere al uzurii pe baza coeficientului de uzură 04. Acesta reprezintă canti- 
tatea de material îndepărtat prin uzură 3 pe unitate de energie de frecare Eș 
(E;=—Pșh, unde P4 este puterea pierdută prin irecare și h — timpul): 

dzera a 
Bf 

Dacă pentru o anumită piesă dintr-un anumit material, în anumite condiţii 
de funcționare acest coeficient se determină experimental, se poate calcula 
timpul după care uzura va îi atît de mare, încît funcţionarea piesei nu va 
mai fi posibilă. | 
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Aceasta este desigur un calcul cu totul empiric și aproximativ. 

Griparea (uzura prin aderență) constă din formarea de puncte (zone) de 
sudură (de aderență) a celor două suprafeţe în mișcare relativă, datorită 
creșterii locale bruște a temperaturii. 

Este un fenomen accidental, provocat de obicei de întreruperea ungerii. 

În cazul lagărelor avind cuzineți căptușiţi cu materiale de antifricțiune 
cu temperatură de topire joasă, la ungere insuficientă în locul gripării se 
produce topirea cuzinetului. 

Măsuri de evitare a gripării : 

— utilizarea de uleiuri cu adaosuri (aditivi) care măresc aderenţa dintre 
ulei și suprafața metalică, împiedicînd întreruperea stratului de lubrifiant 
și deci griparea ; 

— supraiețe de frecare netede ; 

pă - întreținerea atentă a instalaţiei de ungere pentru asigurarea unei 
ungeri continue (v. și cap. Lagăre). 

Uzura prin coroziune este rezultatul reacției chimice între suprafeţele pie- 
selor cu apa, oxigenul sau unele produse chimice din lubrifianți. 

La îenomenul de coroziune pericolul îl prezintă difuzarea agentului coroziv 
în rețeaua atomică. Uzura corozivă este intensiticată de uzura abrazivă ȘI 
de variaţia solicitării. 

Uzura prin coroziune se produce adesea pe suprafețele unde vin în contact 
două piese (în special la îmbinări prin sirîngere), cînd se numește uzură 
de contact. 

Mijloace de prevenire : 

— acoperirea suprafețelor expuse coroziunii cu straturi de protecție rezis- 
tente la coroziune ; SONE. i 

—— utilizarea de materiale anticorosive ; 

—- neutralizarea substanţelor corodante. 

Uzura prin obosirea stratului superțicial ( ciupire-pilting) constă în distru- 
gerea suprafețelor pieselor datorită presiunilor de contact variabile, cînd 
se pot produce pe suprafața piesei microfisuri, care sub acțiunea lubrifian- 
tului și a tensiunilor tangenţiale se lărgesc și se dezvoltă în ciupituri 
(pitting) . 

Uzura prin obosire superficială poate fi evitată sau redusă prin : 

— durificarea suprafeţelor ; 

„—- utilizarea de lubrifianţi vîscoși și prin unele adaosuri în lubrifiant. 
„ Uzura prin cavitație se produce în special în mașini hidraulice, datorită 
scăderii bruște a presiunii pe suprafaţa unor piese (palete). 

1.3.7.Rigiditatea. Este proprietatea pieselor de a se opune modificării formei lor 
sub acțiunea forțelor sau a momentelor exterioare. 

Adesea organele de mașini se dimensionează pentru tensiuni mult mai 
mici decît cele admisibile, pentru a asigura astfel o rigiditate suficientă. 
Rigiditatea joacă un rol foarte important, întrucît adesea de aceasta depinde 
buna funcționare a unui ansamblu sau a unei mașini : de exemplu, rigiditatea 
arborilor condiţionează buna funcționare a motoarelor electrice, a angrena- 


% 
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jelor, a lagărelor etc. Deosebit de. importantă este rigiditatea pieselor de 
masini-unelte, aceasta fiind determinantă pentru precizia prelucrării. DA 
Pentru aprecierea rigidităţii se utilizează noțiunea de coejicient de rigidi: 
tate cp, care reprezintă raportul între sarcina exterioară și deformația care-l 
corespunde. 5 
La întindere sau compresiune coeficientul de rigiditate este : 


= Ea FA —const.; 1.15) 
ea dara = const. ; ( ) 
la torsiune : 
M 
Cr= — = j, = Const. ; 
cp / 


la încovoiere : 
M; i 
= “7 >00ftgh, 
Relaţiile de mai sus sînt valabile în cazul unei dependențe rectilinii a 
deformaţiei de sarcină. 
În general : 


dM 
Cr = A =CON3|., Sau cp = de == const. (1.16) 


Calculul la rigiditate constă în determinarea lungirii, săgeţii, a unghiului 
de înclinare sau de răsucire și compararea acestora cu valorile limită la. 
care funcţionarea este încă posibilă. Astfel, la arbori montați pe rulmenţi 
radiali cu bile, înclinarea maximă a arborelui în dreptul rulmentului poate 
fi 0,008 radiani ; la arborii motoarelor electrice săgeata maximă este limitată 
de mărimea întrefierului etc. | | 

Deformaţia se calculează cu relațiile din tabelul 1.5, cu cele din Cursul 
de rezistență sau grafic, în cazuri de încărcare mai complexe și arbori cu 
secţiunea variabilă. ei 

O problemă oarecum legată de rigiditate este stabilitatea. Este cazul 
pieselor lungi și subțiri solicitate la compresiune axială, a plăcilor și pieselor 
tubulare cu pereţi subțiri ete., cum sînt, de exemplu, șuruburile de mișcare, 
tijele și bielele, carcasele și batiurile de mașini, unele construcții metalice ete, 

În construcţia de mașini, stabilitatea este de obicei o problemă de ilambaj. 
În acest caz, relațiile de calcul sînt cele indicate în tabelul 1.10. 

Mărirea rigidității şi a stabilității organelor de mașini se poate realiza 
prin următoarele măsuri, care rezultă din analiza relațiilor de calcul ale 
rigidității și stabilității : | 

a) reducerea la minimum a distanțelor, de la forțe la reazeme; Aa 

b) utilizarea de secțiuni ușoare de rigiditate mărită (tuburi, profiluri 
cheson, profiluri H; letc.);. .. | 

Cc) mărirea secțiunii pieselor. 


CERE CEE AFIREREIERA A 


E RAE A DO en EEE OTE CP E ORE 


Tabelul 1.10 


Relaţii de calcul la îlambaj 


Domeniul elastic Domeniul elastic-plastic 


La x. 2 ej i 
Tensiunea critică pitt E min 2 
de flambaj cr [ Oep Cot Cr — CoA 


Ip=al — lungimea de flambaj ; 

a=—1 — dublă articulaţie ; 

a==2 — un capăt liber, celălalt încastrat ; 
a:=0,7 — un capăt articulat, celălalt încastrat ; 
x==0,5 — dublă încastrare 


Co, Ci, Ca — coeficienţi care depind de felul oțelului, 


In încheiere trebuie arătat că hotăritoare pentru rigiditatea unei piese nu 
este calitatea oțelului, întrucît modulul de elasticitate variază foarte puțin cu 
tipul oțelului, ci mărirea rigidităţii se realizează, așa cum s-a arătat, prin 
diferite măsuri constructive. 


1.3.8. Rezistenţa la temperaturi ridicate. Datorită mișcării relative cu frecare pie- 


sele se încălzesc. Totodată, o seamă de mașini prin specificul lor lucrează la 
temperaturi ridicate (cazane, turbine cu aburi, motoare cu ardere internă eic.). 


În asemenea cazuri se pune problema rezistenţei organelor de mașini ja 
temperaturi ridicate. 


Problema se pune pentru piese de oțel la temperaturi peste 400%; la 
piese de material plastic și la unele aliaje de metale neferoase chiar sub 
100 *C. Cu creșterea temperaturii scade rezistența la rupere și la oboseală ; 
se produc, de asemenea, deformaţii termice, care împiedicate produc solicitări 
suplimentare. Totodată, la temperaturi ridicate se modifică ajustajul pieselor. 

De aceea, la dimensionarea unor organe de mașini, trebuie efectuat adesea 
și un calcul termic, reprezentînd calculul temperaturii care apare la stabilirea 
echilibrului termic. Scriind egalitatea dintre energia termică produsă într-o 
unitate de timp datorită frecării și aceea care poate îi evacuată prin conduc- 
ție, convecţie și radiaţie se obține o egalitate care permite calculul creșterii 
de temperatură At (v. cap. Lagăre și Reductoare). 

La temperaturi ridicate se produce fenomenul de flua j, care devine criteriul 
de bază la dimensionarea pieselor de oţel ce lucrează la temperaturi înalte 
(peste 400... 500 *C). În asemenea cazuri, piesele se dimensionează astfel 


încît deformația să nu depășească o anumită valoare după un anumit timp 
de funcționare, 
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La piesele care lucrează la temperaturi joase se pune problema sa 
la asemenea temperaturi, cînd la unele materiale apare pericolul de ragi 
zare la temperaturi joase. - AA | 
Evitarea vibrațiilor și a zgomotului. Astăzi, cu creșterea continuă îi sa 
zelor, problema evitării vibraţiilor și a zgomotului devine tot mai actuală. 
De aceea calculul și verificarea organelor de mașini și în. special a ansam- 
blurilor și mașinilor la vibrații prezintă o deosebită importanță practică. 

Vibraţiile pot deveni extrem de periculoase atunci cînd se produce a 
menul de rezonanţă, cînd frecvenţa oscilaţiilor proprii ale mașinii sau ale 
pieselor sale componente devine egală cu frecvenţa forțelor exterioare. 

Evitarea vibraţiilor și a rezonanţei se obține, prin realizarea unei con- 
strucții a cărei irecvență proprie să fie cît mai îndepărtată de frecvenţa 
fortelor sau a momentelor exterioare. În cazul cînd aceasta nu este posibilă, 
se utilizează sisteme de amortizare a vibraţiilor. 


MATERIALE FOLOSITE IN CONSTRUCȚIA DE MAȘINI 


„Principiile alegerii materialelor. Alegerea materialului potrivit cere de la 


constructor cunoștințe multilaterale privind materialele de calităţi extrem 
de văriate folosite în construcţia de mașini. | 
Dacă acum 50 de ani se folosea un număr restrîns de materiale și de 
calități (mărci) ale acestora, astăzi numărul lor a sporit foarte mult, ceea 
ce a dus la îmbunătăţirea caracteristicilor lor fizico-mecanice. Astiel, rezis- 
tența la rupere a oțelului a crescut de la 400... 500, N/mm?, pînă la 
2 000 N/mim?, iar la fontă de la 100... 120N/mm? la 500...600.N/mm? 
și chiar mai mult. A apărut o varietate mare de materiale noi, de calități 
deosebite, ca : fonta modificată și cea cu grafit nodular, oţeluri inoxidabile, 
materiale sinterizate (metalo-ceramice), materiale plastice etc. za 
Dezvoltarea construcției de mașini a stimulat procesul de apariție a 
noilor materiale. Astfel avionul a cerut materiale ușoare de înaltă rezistență, 
pistonul — materiale ușoare cu coelicient de dilatare mic, motoarele cu 
reacţie și rachetele — materiale rezistente la temperaturi ridicate etc, | 
La alegerea unui material pentru o anumită piesă este bine să existe mai 
multe variante, pentru a putea alege soluția care corespunde cel mai bine 
scopului urmărit, | în 
Există o anumită experienţă în ceea ce privește materialele corespunză- 
toare pentru un anumit organ de mașină. Asifel șuruburile se execută de 
obicei din OL 38, arborii din OL 50 și OL 60, arcurile din oţel arc și cau- 
ciuc etc. | j 
Dacă se pune problema alegerii unui material, trebuie analizate atit 0 
dițiile de funcţionare și durabilitate, cît și condiţiile tehnologice (număru 
de piese, tehnologia de fabricaţie și costul). | _ 
De exemplu, caroseria unui automobil se poate executa din tablă de el 
aliaje ușoare, lemn, lignofol sau materiale sintetice. Alegerea ma erialului 
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optim depinde de condiţiile care se impun, dintre care, așa cum s-a arătat, 
greutatea și costul minim sînt hotărîtoare. | 
Pentru a compara două materiale din punctul de vedere al greutății piesei 
care se obține se utilizează noţiunea de caracteristica materialului care 
reprezintă un raport între greutatea specifică și o caracteristică de rezistenţă 


(E 9c, 0o05)— Am = ÎL. 


Pornind de la faptul că raportul secţiunilor (modulelor de rezistenţă) 
unei piese din două materiale diferite este : 
A g W, Adu 


A ie 1 _ a 
d lo respectiv : e (1.17) 


97, 07, 
Mp at 
respectiv : (1.18) 
9 [93 
e 0b 
Oq=— 3 i, Sa= IX etc, 
de unde rezultă : 
A RE rac A DR de, A A, aia 9ob, (| 19) 
Pe 3 PO e SS lui a PE RI neta Mt a y 
A2 9, A LA : A2 9ov, 


Raportul greutăților celor două piese la unitatea de lungime este : 


Bi _ mA. 
G, Yo A2 (Ia0)) 


= : A : : . A 
Inlocuind raportul fn din relaţia (1.19) rezultă pentru piese supuse la 
. Li Lă 2 E 

întindere și compresiune : 


RE 
Gi _ Ta Sr _ Sr _ Km 
G, Yo 6, o Ia i i , (1.21) 


Ta 


adică compararea greutăților unor piese executate din materiale diferite se 
poate efectua prin intermediul caracteristicilor materialelor respective. 

Pentru piese supuse la încovoiere și torsiune de secţiuni asemenea raportul 
modulelor de rezistență este : 


Vi 2. [Agila h 
pp [4 (1.22) 
iar pe baza celor de mai sus (relaţia 1.19); 
Mila lase (3 uL 
W, A 4.) 
i] 


PI a ia iai ic a 


PROBLEME GENERALE ALE ORGANELOR DE MAȘINI | Si 
„ARIDE E E a CERERE ERE VEDERE perne 


rezultă : 


sati 
G, A IRI RV AA (1.23) 


e 3 
G, 6; 2/8 G;, la 


Din compararea relaţiilor (1.21) și (1.23) se vede că ie Iu pa 
rialului influenţează în mai mare măsură greutatea piesei în cazul întinder 

i iunii îtî | încovoierii și torsiunil. | 
si compresiunii decît în cazu $ unii. = zau - 
În dul cînd hotărîtoare pentru o anumită piesă este rigiditatea se 
utilizează noțiunea de caracteristică a rigidității : 


În cazul întinderii, două piese din materiale diferite au aceeași rigiditate 
dacă cr er, [v. (1.15)]. 


F F, 
oii via ic el vi 

sati : 

EA EA2, 

> 
de unde : 
LEI e 
GTA eo Ea, (1.24) 


Go Tae Ao Tae E Y2 K2 


“ Calitatea locală. Datorită condiţiilor contradictorii care se impun mate” 
rialelor, astăzi este foarte dificil și foarte costisiior să se găsească un 
material care să corespundă tuturor condițiilor cerute. Din aa lata 
se răspîndește din ce în ce mai mult așa-numita metodă a calității pipi 
Pentru înţelegerea acestei noțiuni fie, de exemplu, materialul su DEE i 
execuţia paletei unei turbine hidraulice. Ei i se cere rezistenţă Pia e 
și rezistenţă la coroziune. Din această cauză se folosește pentru i) Sri 
ei oțel aliat anticorosiv, cu mult nichel, deci scump, deficitar și totodată 
greu de prelucrat. | e 

La construcția unor hidrocentrale s-a înlocuit oţelul anticorosiv prin oțel 
carbon obișnuit și deoarece coroziunea afectează numai supraiaţa paletei 
(local), aceasta s-a metalizat. Ca rezultat, timpul de prelucrare s-a ia 
la jumătate și prețul de cost la 30% din preţul de cost al paletei din oțel a ial. 

Roţile dinţate din automobile, tractoare, avioane, trebuie să suporte sarcini 
foarte mari la dimensiuni minime. Deoarece suprafaţa dintelui trebuie să 
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reziste la presiunea de contact, baza dintelui la oboseală, iar corpul roții 
este supus unor solicitări foarte reduse, este suficient să se călească super- 
ficial dintele pentru a-i mări rezistența superiicială și să se creeze tensiuni 
interne de compresiune în baza dintelui pentru a-i mări rezistența la obo- 
seală. Și aici efectul se obţine prin modificări locale ale caracteristicilor 
materialului. | 

Interesantă din acest punct de vedere este evoluția cuzineţilor lagărelor 
de motoare de avion. Iniţial s-au utilizat cuzineţi de bronz. Cu creșterea 
vitezelor, în cuzinetul de bronz s-a turnat un strat de compoziţie cu mai 
bune caracteristici de antifricțiune, dar cu caracteristici mecanice slabe, 
Bronzul fiind deficitar, s-a înlocuit cuzinetul de bronz cu unul de oțel sau 
fontă, iar aderenţa compoziţiei la oţel s-a asigurat prin măsuri constructive 
(canale în coadă de rindunică, de exemplu, sau printr-un strat galvanic 
intermediar de cupru). Împreună cu vitezele au crescut însă și solicitările, 
ajungînd la presiuni de peste 20 N/mm? și viteze periferice de 50 m/s Și 
mai mult. În aceste condiţii, compoziția cu o limită de curgere joasă și cu 
o rezistență la oboseală care scade cu temperatura nu a mai putut face 
iaţă. S-a înlocuit atunci compoziţia prin bronz cu plumb, care are carac- 
teristici mecanice mai bune decît compoziţia, în schimb este dur și uleiul 
aderă slab la el. 

In această situație s-a recurs din nou la metoda „calităţii locale“. În 
stratul de bronz cu plumb s-au presat canale longitudinale și transversale, 
obținindu-se o suprafaţă striată. Turnîndu-se compoziţia în locașurile obți- 
nute, rezultă o supraiață ca o reţea în care alternează, ca într-o sită, supra- 
iețe de bronz cu plumb cu suprafeţe de compoziţie, combinîndu-se astiel 
calităţile superioare de rezistență ale bronzului cu plumb cu cele de anti- 
fricțiune ale compoziţiei. 

Un alt exemplu interesant de utilizare a proprietății locale îl reprezintă 
cureaua compound (v. cap. Transmisii prin curele). Aceasta constă dintr-un 
strat de piele (stratul de aderenţă cu coeficient mare de frecare), un strat 
de material plastic poliamidic (strat de rezistenţă) și un strat superior de 
protecție. O asemenea curea are o capacitate portantă și o durabilitate de 
citeva ori mai mare decît cureaua de piele sau cureaua cauciucată. 

Se mai pot da asemenea exemple și din alte domenii : înlocuirea cuţitului 
de strung din oțel rapid cu cuțite din oţel carbon cu plăcuţe de aliaj dur; 
acoperirea prin sudare a brăzdarelor de plug cu un strat de oțel dur, rezistent 
la uzură însă fragil etc. 

La alegerea materialului se vor prefera materialele standardizate și se vor 
evita, pe cil posibil, materiale speciale a căror elaborare este dificilă și 
costisitoare. De asemenea este bine să se utilizeze într-o uzină un număr 
limitat de mărci de oțeluri, căci aceasta asigură o aprovizionare mai ușoară 
Și permite punerea la punct a unor tratamente termice corespunzătoare, fără 
pericol de rebut. 


„L. 


4.2. Materiale uzuale. 


08 AEZ EA EDP CE ED TAIEREA, 
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în construcția de mașini, alături de oțel (materialul, cel 
maj frecvent folosit) se utilizează O varietate oarie li E il Aa 
ca : fontă, materiale plastice, materiale ceramice, ci i meţ spal S. 
materiale sinterizate, cauciuc, azbest etc, În vabelu 1.11 se îndică 
țicare a materialelor utilizate în construcția de a. casuta aaa 
În genere, iii se. er a derula proprietăți fizice și c 
-: prin caracteristici mecanice ȘI tel X1ce. PI ea ecua 
d Aaa mii de mașini prezintă e) importanță, deosebită d ale 
mecanice ale materialelor, adică acele caracteristici di Se CI pe ie 
de încercări mecanice. Cele mai multe dintre ele sînt de o ÎS i pe “i via 
in tabelele 1.19... 1.15 se indică caracteristicile mecanice gi e s 
iar în tabelele 1.16 și 1.17 caracteristicile mecanice ale fontelor standatr 
dizate, utilizate în construcţia de mașini. PR DR 


Clasificarea materialelor utilizate în construcția de mașini 


—oţel 
Feroase 2 INI SAR 
—fonlă 
— Metalice —|—Sinterizale —bronz 
—cupru Ba N 
—alamă 
plumb 
—Neferoase — ia 
—aluminiu 
Materiale e, zi soia 
—Plastice 
—- Cauciuc 
—'Țextile 
—Nemetalice — Ă 
i —Ceramice 
—Azbest 
—]emn 


În tabelele 1.18... 1.20 se indică caracteristicile mecanice ale unor metale 
și aliaje de metale neferoase standardizate. 


15. INDICAȚII GENERALE PRIVIND STABILIREA RAȚIONALĂ 
A FORMEI ORGANELOR DE MAȘINI 


15.1. Introducere. La realizarea unei mașini și a pieselor sale componente irebui 


să se țină seama, pe de o parte, de funcţionarea, întreținerea și Sai oale 
maşinii, pe de altă parte de calitățile materialului utilizat și de tehno ogia 
de fabricaţie adoptată. Numai dacă se ţine seama de iniluența Si VAS 
a acestor factori se poate realiza o construcţie corespunzătoare și totuși 
ieftină. 


3 Organe de mâșini 
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ORGANE DE MAȘINI RE MAp 
SES BA iii a etnia mama fe aaa tate lie e SII bg TV 
În condiţiile fabricației de masă, ale marii, varietăţi de materiale exis- af pa 2 8S 283 F EEE SBS BE s5 RE 
tente și de posibilităţile de execuţie, alegerea soluției celei mai economice i dă ga na te e lizi 
joacă un rol hotărîtor. De aceea, soluția optimă nu se poate obţine decît a 8 ii . o 
Eee de SI) Ya a 2 za pă E F A a ai ta Vana : SSE O 0 OD O m 10 O 0 o wo o io a, 
prinir-o strînsă colaborare între constructor, tehnolog şi alţi specialiști din 3 5 N i: M-A a E IE M-A: ANCA Mu 
uzină. sa SS E e alee pe aa 39 | - a die ui 3 i —| dă 
1.5.2. Intluența economicității asupra formei piesei. Prima condiţie este desigur a g Sa = o amo adam or. 
cea funcțională, piesa trebuind să-și îndeplinească în mod corespunzător . = E _ aluat Tae S 
luncția. Abia după ce condiția de calitate este asigurată se poate pune z| |3 i 2 e 9 9se sase seeesi: 
problema economicităţii. să BE (aul 000 Ea Cei 09 re E d A9 pe, a ea stele Dl Ia 
Pentru asigurarea acestui deziderat există mai multe soluții, ca: zei PRE e N = Ciaicită â 
a) utilizarea de piese și semifabricate standardizate si tipizate ; ca a |lZl o es scscoceesesecele 
aa aula ae biata St eesti ie ce a A Pa pă DO 0 O 90 OD O O e 9 e |.8 
D) reducerea consumului de material prin utilizarea construcțiilor ușoare ; e) E A IE IN Ar: A Ac Ic 3 
c) realizarea de piese cu posibilităţi de montaj și transport mai ușoare ; IE aa PRI 5 a = PR DR: 
d) evitarea materialelor scumpe și deficitare ; sp 208 IN ic a 8 o în căii IN EREs 
e) reducerea consumului de manoperă prin alegerea tehnologiei celei mai Sil lzlula IE ANII RI A E 7-0 SI e S* 
i nsumului d eră prin alegerea tehnologie Sls| [ălsi [8 ss si 
corespunzătoare și prin mărirea numărului de piese identice, tipizînd pe cît . w|ă e A a o RE E MR zeii o 3 
posibil piesele necesare construcției agregatului respectiv. £la gi ES IN TI sa e 2 = 
, , S, Fi ap ă ; , Aaaa ce . 9 ial i Ra 
Standardizarea joacă un rol primordial în construcția de mașini. Ea . i > s|-lelg| e i PE e E re e e ea de E e a rate 
delimitează numărul de tipuri, dimensiuni, materiale etc. i a|£| |3 dl ŞI | 3 S $ gs SS 
A a a e pi a a e ea ee az Sl E cas laudae : A | E Esi E a 3 'S 
Există standarde naţionale obligatorii pentru toate instituţiile și uzinele sI a] __|3 ca sis zu di CERERII | 5 
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instituţii, ministere. E: &.|:] e N INA RI A SR RI A SĂ 
(0: A00N III VI A E ANII RI e O NI IL O ss 
= 3) SR tu Gina ZE cati apa dau i Ep = 
| Tabelul 1.14,a pă E O |—— IRI cs "De 
i ? ta [zi m E Pb 
| tat da pa A = Da 5 o ee ee Po CE E il a 
| Oleluri aliate și oțeluri aliate superioare pentru construcții de mașini (STAS 791-66). Oţeluri = și 98 A ale le EUR AB) ae pr ape e Megan Dee 0 N 
| pentru cementare zi i —— | A 20 sei |. i E e: 
; o iza) 
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E Ste LI NI TI nt SR 3 CE N MS E a, N ST O E 9 EP E 0 E E 9 o e e e o nel 
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| i5cos CCr 30 450 650 13 45 70 2 iz a. i ai a 
18 MC 10 Cr 30 700 850 10 45 70 a e E E a e o e e e 
pda 97 « SEI = e 9 e o e e e 23 
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Tabelul 1.15 Tabelul 1.17 


Fontă cu grafit nodular turnată în piese (STAS 6071-64) 


Oţei carbon turnat în piese (STAS 6000-65) 
pe ea a mie er Ea Deta - | Deci EEE => ÎI Dara RI 7 NIC N N a Ti 
i Op o CR | 302 Sit | ej Ei Rez, ja Alung» Limita de Reziliența 
ii Marca N mam? N mima ja | A A e să N/mm2 | Numa Nini? Structura Maro tractiune 5 curgere ag Nm/e mi Dutitaisa 
i min min min | min min NR a, OI CV MARE At zi . predominantă ru 9/9 N/mm? KCU 30/2 
i nai za catei PR Pa SA PR | Pentru G (8=-:16) rau NA _ _ at | im asia seta. i ei E 
| OT 403 | 400 200 24 | 35 50 110 | 105 160 90 Fgn 40-5 400 5 300 20 156.197 
| OT 45-3 p 2] 30 40 124 115 180 100 - ra Q | „197 
il OT50-3 | 500 | 280 | 18 | 25 35 138 | 130 200 116 Ferită Fgn 40-10 400 10 300 3 56.1 
ig OT55-3 | 550 320 15 | 20 30 153 145 220 120 . Fgn 45-5 450 5 350 20 160,..240 
i OT 60-3 | 600 350 12 18 25 169 155 240 135 ÎL IPEE IEC: DY a Sa Ş 
| cc E a, iii iti Ran 45-0 450 a 360 za 187...255 
Perlită Fan 60-2 600 2 420 15 210...300 
Ei - 700 2 500 20 230,..320 
Tabelul 1,16 . | Fgn 70 = Elina e aul ae aa =] | al ea m 
Fontă cenușie turnată în piese (STAS 568-61) . 
ata = _ DU RD E Dee na Mn „cuie URC zoo Tabelul 1.18 
Marca ci ie sf îi Rila Pui aia Bronz cu staniu pentru turnătorie (STAS 197-600) 
min , tic tea ee Ca Pi Po e Sici a CARE i cu sa cab cette a aa za 
| . Rezistență Alungire Duritate 
| daia aaa eu li atei i aaa, E Simbol 9p ds HB10;500/30 
| 8...15 120 par, ÎNC... aaa RR A BRIAN PER dei E 
| Fe 10 15,1...30 100 153,229 . aici 
30,1,..50 70 | Bz 14T 200 2 85 
EI Sc SUE Sat si | MERE ee Za opiu Su) |N PREIEI: ude, Ș 90 0 G 80 
PI 8...15 170 Hz42ă 
ie 15 15,1.-.30 150 170.929 | y 200 10 60 
30,1...50 120 . Bz 403 
stai SPORI, Aaaa IE ERE Baa iz e Dati i Bz 9 Znf 209 8 60 
8...15 220 i a As 
Fe 20 15,1...30 200 180...241 Bz 6 Zu 159 i i 
8.15 270 : Bz 3 ZnT 180 8 55 
Fe 25 15,1...30 250 170...94] | | ARI Ne BR lu e aul 7 Poza Baile sa, DE ERIE „să 
30,1...50 „220 
Fe 39 15 aja 300 192...941 Standardizarea prezintă următoarele avantaje : 
30,1...50 250 futi a) creşte necesarul de piese de un anumit tip, ceea ce permite introducerea 
3 > a unei fabricaţii cu o tehnologie bine pusă la punct, mergînd pînă la auto- 
Fe 35 151130 350 2 | Li a 
d 30, 1...50 SI cUfnad0a | b) prin standardizarea calităţii și a condiţiilor de recepţie se îmbună- 
Îl See a it ca ia en îm a mai teti tățește calitatea produselor ; 
a 


Alamă turnată în b 


Grupa 


Alame obișnuiie 
pentru turnătorie 


Alame speciale 
pentru turnătorie 


CODRIN 


locuri și piese (STAS 199-65) 
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“ Tabelul 1.19 


c) se ieftinește produsul respectiv ; 


d) se simplifică proiectarea și construcţ 
standardizate nu mai trebuie proiectate 
e) se ușurează exploatarea și între 


pieselor uzate este simplă, 


diferite solicitări 


1.5.3, Influența solicitărilor asupra formei. 


acestora se vor lua următoarele măsuri 


citărilor : 


1) Evitarea unor solicitări greu de determinat. Astte] 
țiile static nedeterminate. La mașini la care există 
cărilor se vor prevedea dispozitive de 
piesele la aceste supratucărcări. 


(ele s-au analizat mai sus 


Rez, de rupere Alungirea Duritatea 
Simbolul Felul turnării JA eu pila HEI 
| N/m2/min %o min | min 
Am T 59 Centrifuga! 200 20 80 
Am T 66 Nisi 
(Am TO) bu îi a d 
iale Nisip 180 20 40 
(Am 1) Sp 
” Sub 
Am XT O presiune 300 8 %0 
:- Sub 
Am XT 1 presiune 350 l5 100 
Am XT2 Celule 350 8 it 
Nisip 250 10 70 
Pa ochii 400 10 90 
Nisip 350 15 80 
Aa iti Cochitie 500 10 100 
Nisip 450 15 100 
Am AT 5 Nisip 650 6 180 


ia mașinilor, pentru că piesele 
și desenate ; 


ținerea mașinilor, întrucît înlocuirea 


Deoarece piesele trebuie să reziste la 
$ 1.3), la proiectarea formei 


pentru reducerea influenţei soli- 


„se vor evita construe- 
pericolul supraîncăr- 
siguranță și nu se vor dimensiona 
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Tabelul 1.20 


La 


| Trat ţ Rezistență | Aungire Duritate 
Feţui de turnare mie %p îs HB10/1000/30 
cul aplicat* N/mm? 9/0 min 
pe ii a 100 îi 55 
Ni Ea a... i E n ) E e 6 60 
Amestec de I2 200 i 
formare iN, 920 3 
Mira ii 210 6 60 
Cochilie 7 3 200 3 70 
(tic iii) Amestec de > 140 0,5 55 
formare 
AT Cu 8 
Cochilie — 160. . 80 
a ii și a si 140 ] 70 
T — 80 
Amestec de 1 Ă iau i 
AT Cu 10 formare [3 160 — 
I 4 170 _— 100 
E ae 7 atei ză 5 _ A AIE RER a 
: Amestec de for- [3 180 l 
AT Cu 4 Mg 2Ni2| mare și cochilie Ț 4 209 0,5 100 
—_ | să | — 150 9 50 
Amestec de 3 230 3 56 
formare r5 80 . 55 
ii ăi —— 160 p 60 
Cochilie [3 250 3 85 
T5 200 2 65 
iii Amestec de -— 120 — a 
formare 4 130 de 8 
za 160 — să 
Si5 Cub i _ 
ic Amestec de Le, 170 ta 
formare IA 200 — 
Ţ2 250 8 70 
eee a CERE i ERE NGIE IA = A 3 
AT Mg 9* Cochilie 7> 260 a 70 
* Aliajele edr se pretează la turnarea sub presiune TI — îmbătrînire ; T2 — călire 


T3 — călire și îmbătrînire parțială; T4 — călire și îmbătrinire totală pină la duritatea 


maximă; TB — 


călire și revenire, 


Cn 


oi 
a 


ici oda ii) 
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2) La sarcini variabile și cu șoc se vor utiliza îmbinări fără joc, eventual 
chiar pretensionate, pentru evitarea șocului la cursa de întoarcere. Ținînd 
seama că efectul șocului este cu atît mai redus cu cît drumul de deformare 
este mai mate, se vor utiliza în asemenea cazuri piese lungi și subțiri 
(de exemplu, șuruburi elastice de alungire — fig. 4.33). 

3) La turaţii mari, piesele trebuie echilibrate utilizindu-se construcții cît 
mai rigide ; se vor folosi, eventual, dispozitive de amortizare pentru reducerea 
vibrațiilor. 

4) Pentru reducerea zgomotului se va prefera frecarea de alunecare celei 
de rostogolire (deci lagăre cu alunecare în loc de lagăre cu rulmenţi, 
angrenaje melcate în locul angrenajelor cu dinţi drepți etc.). De asemenea, 
se vor pretera în acest caz materiale cu capacitate de amortizare mai mare : 
fontă, materiale plastice, lemn etc. 

5) La piese supuse uzării se vor alege împerecheri de materiale care 
asigură o uzură minimă, cît și o ungere corespunzătoare ; se vor asigura 
posibilități de eliminare a jocurilor în urma uzurii sau de înlocuire simplă 
și comodă a pieselor uzate. 

„Influența întreținerii, exploatării și siguranţei asupra formei. Pentru ușurarea 

manipulării se vor prevedea manete și manivele cu poziții comode ; sînt 
de preferat butoanele. Se vor concentra piesele de manevră în dreptul miini- 
lor și picioarelor și cele de control în dreptul ochilor ; în limita posibilităţilor 
se va căuta ca să se poată executa cu o manetă mai multe manipulări, iar 
în dreptul manetei se va prevedea o schiță de manipulare. 

De asemenea se va ușura controlul și întreținerea. În acest scop se va 
prevedea pe mașină un plan cu locurile care trebuie unse. Se va asigura 
o posibilitate de control a nivelului, a circulaţiei și a temperaturii uleiului, 
Toate locurile de ungere vor fi bine etanșate și ușor accesibile. 

Se va ține seama de pregătirea persoanelor care deservesc mașina. De 
exemplu, la utilaje de uz casnic se vor prevedea lagăre care nu necesită 
ungere, 

La proiectarea unei piese trebuie să se țină seama de ce se poate întîmpla 
dacă piesa se defeciează. Dacă există pericol pentru viața oamenilor, se va 
ține seama de aceasta la proiectare. Astiel, de exemplu, frîna unui automobil 
se va proiecta altiel decît cea a unui strung. De asemenea se vor acoperi 
toate piesele în mișcare cu capace, plase etc. ; la mașini de ștanțat se vor 
lua măsuri pentru evitarea tăierii degetelor. Se vor lua măsuri de siguranță 
împotriva supraîncărcărilor, supraturațiilor, depășirii poziţiilor limită (limi- 
tatoare de siirșit de cursă), autodesiacerii unor piese ete. 

„Influența materialului și a tehnologiei. Felul materialului și al tehnologiei 
influenţează hotărîtor asupra formei piesei. La rîndul lor, materialul și teh- 
nologia se influențează reciproc. De asemenea, numărul de piese (seria de 
fabricaţie) este hotăritor în ceea ce privește forma piesei. Astiel, la fabricaţia 
de nasă pe primul plan va sta economia de material și înlocuirea prelucră- 
rilor prin așchiere cu prelucrări prin presare, ștanțare, turnare de precizie 


i 
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cu modele fuzibile, în cochilie, sub pesiune etc., deoarece modelele și sculele 


nece are care sînt scumpe se repartizează pe un mare numâr de produse, 


iar productivitatea proceselor tehnologice amintite este IS) plai 
merită să se utilizeze chiar scule, dispozitive și gg ali 
buie la mărirea productivităţii și la Sia a e du, rai Spa A 
De asemenea, o influență hotărttoare asupra tehno CB lorta d Z Ar 
precizia prelucrării. și rugozitatea suprafeței. pci iza A fa ati 
foarte repede cu creşterea preciziei nu se vor alege o îi Ape lea 
mai bune decît SS Ep Moe ae MA ea și Stiu ai da : 
ecesară di unei de vedere tuincț ului | a A 
îi apei Ei ue că forma piesei trebuie elita el tu de jabri- 
caţie. In acest sens există o serie de recomandări prac 98) Ca aaa na 
Piese turnate. Se utilizează următoarele metode de turnare : i Msi 
cochilie, turnarea sub presiune, turnarea centritugală, dle a i f 
Pentru piese mari de îontă și oțel se utilizează Si precă île A li E 
forme de nisip; la piese mici şi de serie se uti ae A în. E SA 
cochilie, cît și cea de precizie. Pentru piese îi ea e AA șI ali 
zează cu precădere turnarea în cochilie și pentru piese de serie mare, | 
sub presiune. E Pi 
5 La turnarea în nisip se pot obţine precizii de [gi a il salt 
cochilie, 0,2...0,3mm; la turnarea de precizie, 0,1. i A tă j. i î ia 
în cochilie sub presiune, centrifugală și de precizie, asigură. îo sia îi g 
zitate mică a suprafeţei, alături de o precizie mărită a piesei aia . ÎN 
Deoarece turnarea este însoţită de fenomenul de contracție, Ata ea 
astfel de măsuri constructive și tehnologice incit să .. 
retasuri, cît și de fisuri (în cazul contracțiilor ai pi Anale ia 
prefera pereţi de grosime egală (fig. 1.6); se vor Si a ag Si 
material (fig. 1.7); racordările se vor executa cu raze ai ra ae 8). 
razele prea mici provoacă crăpături, iar razele prea mari, re au i (ua 
Raza de racordare între două suprateţe de grosimi s ȘI S: se ia: 


Pentru simplificarea și ieitinirea tehnologiei de turnare forma piesei se 
va lua astfel încît : 


Greşit Gresit Bine 


/retasură 


Fig. 1.7. 
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[i (o Fig. 1.8. 


a) modelul să aibă forme simple (linii și arce de Cere) zi 

b) să se reducă (pe cît posibil să se evile) numărul de suprafeţe de 
divizare. De exemplu, înlocuirea formei din figura 1.9, a, prin forma din 
figura 1.9, b permite evitarea divizării ; 

c) să se realizeze suprafeţe înclinate în locul suprafeţelor perpendiculare 
pentru scoaterea ușoară a modelului din formă (fig. 1.9,b și 1.10). 

Se vor lua măsuri pentru a asigura piesei o contracție liberă. Astfel se vor 
prefera spiţele curbe celor radiale. 

Pe desen se vor indica suprafeţe care trebuie să fie fără pori sau de o 
anumită duritate, pentru a se lua măsurile tehnologice necesare pentru 
realizarea acestor deziderate. 

Piesele forjate și presate sînt adesea inevitabile din cauza rezistenţei și 
rezilienței lor mai mari față de piesele turnate. Se vor prefera piese de 
forme simple ; piesele complicate se vor executa din elemente forjate (sau 
laminate), îmbinate între ele prin sudare sau se vor turna din oțel. 

Presarea în matriță devine rentabilă abia la serii mai mari. ȘI aici se vor 
proiecta forme simple, cu racordări corespunzătoare și colțuri rotunjite. 

Tot aici ar trebui indicate unele metode noi de prelucrare, de înaltă produc- 
tivitate, ca: presarea la rece (de exemplu pentru formarea capetelor de 
șuruburi), extruziunea, rularea la rece a filetelor etc. 

Piese prelucrate prin așchiere. La 'prelucrările prin așchiere se pot reco- 
manda următoarele măsuri : 

a) limitarea la minimum a prelucrării prin așchiere ; 

b) se vor prefera supraiețe plane și de rotație, paralele sau perpendiculare 
la supraiaţa de prindere, căci acestea se prelucrează UȘOr ; 


Fig. 1.10. 
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Fig. 1.15. 


C) trebuie asigurată sculei o degajare corespunzătoare (îi. El: 

d) se vor evita, pe cît posibil, umerii strunjiți (scumpi), înlocuindu-i cu 
inele montate sau de distanțare (îig. 1.12); 

e) rectificarea supratețelor plane este împiedicată dacă alături există 
suprafețe de înălțime mai mare ; 

Î) dacă după filet urmează o treaptă a arborelui de diametru mai. mare 
decit diametrul exterior al filetului, se va prevedea, între fileț și treapta 
de diametru mai mare, o degajare pentru ieșirea cuţitului (fig. 1.13); 

8) se vor prefera alezajele de diametru constant, celor cu umeri (fig. 1.14). 

Piese prelucrate prin ștanțare (Lăiere, crestare, perțorare, îndoire și ambu- 
tisare). Aceste procedee se aplică în special pieselor din tablă. In primul 
rind forma piesei se va alege astfel încît să se asigure un consum minim 
de material (tablă). De exemplu, prin înlocuirea piesei din figura 1.15, a 
cu piese ca cea din figura 1.15, b se realizează o economie de tablă de 30% . 

De asemenea, aplicarea croirii combinate (croirea dintr-o foaie de tablă 
a unor piese diferiie) duce la economie de material, 


ÎMBINĂRI 


APR ERE OPENID RSR ETER 
IEEE NENE Ro eee orar 

POETA ec reeisOa 
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A. CLASIFICAREA IMBINĂRILOR 


Două sau mai multe piese pot îi în mișcare relativă cînd formează cuple 
cinematice sau în repaus relativ cînd formează îmbinări. 

Pentru a simplifica construcția, întreținerea și transportul mașinilor, 
acestea se execută dintr-o serie de piese care se îmbină între ele. Imbinările 
acestea pot îi nedemontabile sau demontabile. îmbinările nedemontabile 
sint acelea care nu permit desfacerea pieselor îmbinate decit prin distrugerea 
îmbinării. | 

Îmbinările demontabile sînt acelea 
binate. 

În tabelul 2.1 se prezintă o clasificare a îmbinărilor. 

La îmbinările prin formă (contact ghidat) îmbinarea se realizează datorită 
tormei pieselor (suprafeţe profilate, pene paralele, răsfringere, nervurare, 
tălțuire, poansonare, sudare, lipire). . 


care permit desfacerea pieselor îm- 


E Tabelul 2.1 
Clasificarea îmbinărilor 
nituire 
i sudare 
—Nedemontabile —| 
—lipire 
ua speciale (poansonare, 
lălțuire, nervurare) 
—După construcție  — 


—suruburi și îmbinări 


filetate 
—Demontabile —|—pene, ştiiluri, supra- 
Îmbinări  — 


iețe profilate 


— îmbinări prin strîn- 
gere 


J —Prin tormă (contact ghidat) 
—După modul de — | 


realizare —Prin forță (contact forţat) 


ÎMBINÂRI 


La îmbinările prin forță (contact forţat) îmbinarea se sa dea pa 
iortei de stringere care dă naștere la deformaţii elastice (îmbinări pr 
sirîngere pene cu înclinaţie, șuruburi, pene inelare). 


B. ÎMBINĂRI NEDEMONTABILE 


9. NITURI. IÎMBINĂRI NITUITE 


2.] DEFINIȚIE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Niturile sînt organe de îmbinare nedemontabile, care introduse în gdurile 
din două sau mai multe piese, într-un anumit număr și ordine formează 
o îmbinare nituită. | | N? 

îmbinările nituite se foloseau foarte mult, atit în construcția de la UI 
cit și în construcțiile metalice (poduri, poduri rulante, stilpi ete.). A ul ial 
ani, cu perfecţionarea tehnologiei sudării, utilizarea nituirii s-a redus sim 
țitor, datorită următoarelor dezavantaje : 

a) consum mai mare de metal; 

b) preţ de cosi mai ridicat; 

c) suprapuneri de table și profile ; 

d) necesită măsuri de etanșare ; | Ș 

e) condiţii grele de muncă (zgomot, vibrații); 

Î) productivitate redusă. i j „dati 
În prezent, nituirea se mai aplică doar în următoarele Cazuri : 
ja îmbinarea unor materiale care nu pot îi sudate; | 
- la îmbinarea unor oţeluri tratate termic sau ecruisate la care în urma 
sudării s-ar produce o revenire ; j | : 
- Ja îmbinări de mare răspundere (poduri de cale ferată, poduri erei 
foarte grele etc.) și la îmbinări supuse la vibrații puternice și șocuri repeiale. 


2. NITUL. SOLUȚII CONSTRUCTIVE. MATERIALE 


Nitul în stare brută constă dintr-un cap și tijă. El poate fi i ana 
din tijă, cînd se formează la mașina de nituit ambele nu e pita 
conică, avînd conicitatea 1%. Diametrul standardizat al nitu ui se ME 
la 6 mm de la cap. În stare rece acest diametru este cu 1 Lu rii 
diametrul găurii. In calcule se lucrează totdeauna cu diametrul d al gă 
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IMBINĂRI 


de nit, diametru pe care îl are și nitul după batere. Diametrele niturilor stat 
standardizate. Lungimea nitului se ia : 

[= 1,12 %s+1,4d, în cazul nituirii mecanice ; 
unde Ys este suma grosimilor tablelor (profilelor) îmbinate. 

Nu este bine să se ia nituri prea lungi, căci în acest caz trebuie îndepărtat 
prea mult material ; în cazul folosirii unor nituri prea scurte, nu se poate 
forma capul nitului. 

Există mai multe tipuri de nituri, în îuncție de felul nituirii. În tabelul 2.2 
se indică o clasificare a nituirilor, iar în tabelul 2.3 o clasificare a niturilor. 
În figura 2.1 sînt reprezentate niturile obișnuite de utilizare curentă a 


- ă 
specială (de rezistență) b și de rezistență-etanşare c. 
Tabelul 3.2 "Niturile de rezistenţă se folosesc în special în construcții sita | 
FI za a „d : e eg A SR ci pt A N îngă rezistentă 1 a ure 
Clasificarea nituirilor Niturile de rezistenţă-etanșare, care pe lîngă rezistență tre uie = asig ; 
si etanseitate la presiuni ridicate sînt utilizate în construcția de cazane, 
acumulatoare de abur etc. î. Ă fete j | A  . 
—De rezistență i Niturile de etanșare sînt utilizate în construcţia de vase cu presiune joasă, 
—După scop  —|-De rezistență-etanșare 5 ca : rezervoare, conducte de apa și paz etc, e i „i tolosese 
De etanșare | În prezent, nituirea de rezistență-etanșare și etanșare nu se mai folosesc 


decit foarte rar, fiind înlocuite aproape integral prin sudură. fai 
La construcții ușoare de formă tubulară, cavă, cheson nu este accesibil de 
obicei decît un cap al nitului. In acest caz se utilizează nituri speciale. sui 
se directă Așa, de exemplu, nitul din iigura 2.2 este o bucșă filetată (din aluminiu, 
Sa sumele alamă, material plastic poliamidic sau oțel moale) „care se stringe in Esi 
cu un dispozitiv care deformează bucșa. De acest nit se pot fixa pe iile 
și alte piese, folosindu-se îiletul din interiorul bucșei. 


E După așezare, 
—cap la cap 
(cu eclise) 


—După formă —|—După numărul secțiunilor O altă soluție este. nitul din figura 2.9, la care jă Wu ip SIA plai 
constructivă de forfecare este tăiată după două diametre perpendiculare, iar LE , capă A, ci 
—După. numărul  rîndurilor cap semirotund. În nit se introduce în partea Cava lee ie a Un pi i 
de nituri cilindric prevăzut cu 4 aripioare dispuse simetric. în pariea de Sus, și 
capătul de jos se sprijină pe partea inferioară a tijei tubulare (în pl. u 
zonei tăiate). Capătul cilindric al bolțului depășește puţin capul nitului, E 
Tabelul 23 aplicarea unei lovituri pe capătul ieșit afară al bolțului acesta pătrunde în 
lest e pe a aaiutilot nit și răsfrîinge partea de jos a tijei nitului. 


Se mai utilizează nituri explozive la care al doilea cap se formează prin 
explozia unei capse montate în capătul nitului, 


—Obișnuite speciale de rezistență (fig. 2.1,0) 
—După tormă — —speciale de rezistență-etanșare (fig. 2.1,c) 
și scop 
—Speciale (tubulare, explosive, pentru nituire 
pe o parie — fig. 2.2 și fig. 2.3) 


Nituri i 


—După material (oţel, aliaje de metale neferoase, materiale plastice) 


& 
NY 


TD o tren IAD ca DEEE TEZA este RECT FETE TEO RPD LO 
% 


D= 16, 

h= 46 d 

R= 085 d; 
r=(05...15)mum 


Fig. 94, 


Fig. 2.5. 


Dintre materialele noi folosite pentru confecționarea niturilor aliajele de 
aluminiu prezintă avantajul că sînt ușoare, au o rezistență mecanică destul 
de mare, rezistă la coroziune și se deformează ușor la rece. 

Niturile din material plastic rezistă la coroziune, asigură izolarea electrică 
Și termică, nu strică suprafaţa piesei, dacă aceasta a fost vopsilă sau 
emailată, Prezintă în schimb dezavantajul că nu rezistă la temperaturi ridi- 
cate şi au o rezistență mecanică relativ scăzută. Se utilizează următoarele 
tipuri de materiale plastice : poliamidice, polietilenice și polivinilice. 

Niturile cu cap semirotund pentru rezistență, respectiv pentru rezistenţă- 
etanșare, sînt niturile cele mai des folosite. 

Dimensiunile capetelor niturilor sînt standardizate conform STAS 797-49 
ȘI 798-49. În figura 2.4 este prezentat nitul de rezistenţă cu cap semirotund 
cu relațiile sale dimensionale. 

Diametrele niturilor sînt normalizale din 3 în 3 mim, de la 10 mm 
în sus. Diametrele cele mai uzuale de nituri de rezistență sînt de 13, 16, 
19 şi 22 mm. 

Nilul de rezistență-etanșare are aceeași formă ca cel de rezistență, însă 


capul nitului are dimensiuni ceva mai mari. 

Alegerea formei constructive a îmbinării nituite depinde de condiţiile de 
exploatare și de posibilitățile de execuţie. Astiel, îmbinarea prin directă 
suprapunere se execută mai ușor și este mai ușoară dar are o capacitate 
portantă mai mică din cauza solicitărilor suplimentare de încovoiere datorita 
încărcării dezaxate a pieselor (fig. ju 

Materialul niturilor este olel carbon OL 32, OL 34 și OL 38, respectiv 
OIL C 10 și OLC 15. Acestea sînt oțeluri moi, forjabile. In cazul nituirii 
de metale neferoase (de exemplu, duraluminiu în constriicția avioanelor), 
este avantajos a se utiliza nituri din același material, pentru a evita for- 
marea de pile electrochimice și dilatări diferite. La îel este necesar să se 

| A 
II 
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rare air 


lină seama de coeficientul de dilatare al nitului și al tablelor, căutînd ca ele 
| șa Of : e . .. Di . E <rapiai 

si fi cît mai apropiate, altiel calitatea nituirii la nituiri supuse la a 
mari de temperatură (cazane, focare) suferă cu timpul, cusătura pterzindu-s 

i Ci Pi 

etanșeitatea. 


9.3. INDICAȚII TEHNOLOGICE 


Niturile se bat la cald sau la rece. Nituirea la rece se sa pl ie dei 
niturilor de diametre reduse (d-<I0 mm) şi al niturilor Gila e a i î . ca 
Nituirea la cald asigură o. etanșeitate mai bună decit Gia ia ată la rece, 
din cauza contracției împiedicate a niturilor în urma da (citi 

Nituirea se execută încălzindu-se niturile la | 000. Si | i i Bin 
iar nituirea se termină la 400... 500 G, cînd. nitul GEO CU oare Î | Se 
Acest lucru este necesar peniru a permile nitului o contracție care să asig 
o strîngere corespunzătoare a pieselor îmbinate. - 


24. CALCULUL ÎMBINĂRILOR NITUITE 


2.4.1, Calculul forțelor. Datorită baterii la cald a nitului, în nil apar Eau De ră 
“fa răcire din cauza contracţiei împiedicate, care pot ajunge iu la Sea 
de curgere sau la rezistența de rupere a materialului A .. de 
pune că piesele îmbinate nu se deformează plastic, Ca a Pa 
se determină din codiția egalității sumelor contracțiilor ieranice și Su A 
liilor elastice ale nitului și ale pieselor îmbinate, utilizindu-se următoarele 
taţii ie 6 . | . o e €e 
a nitului, a pieselor îmbinate la terminarea nituirii 
și a mediului ambiani; | 
E — modulul de elasticitate al nitului și al pieselor ; dia e 
An: Ap — secţiunea nitului respectiv suprafața medie a conului de cei 
maţie Si Spa îl 
—- coeficient de dilatare termică ; | EI 
Șs — Sp Aaa pieselor ce se îmbină, egală cu lungimea ij 


nitului bătut. | 
| = 
A EEE 
II je 
Siza Se Aj Ş 


Fig. 28. 
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Detormaţia totală a nitului Al constă din deformația termică împiedicată 


Acn =—a* XS(în —to) zz—ae XS- ta și din detormați ai afl a a 
produsă de oii Q i n ţia elastică la întindere 
_ Qi, 
Ae, E-A” 
A == Xa L] Q- Îus a e 
lu= —a Sus fede Ea (2.1) 


„_Delormaţia totală a pieselor strînse în zona nituirii Alp se obţine din 
însumarea contracției termice libere Acp=—a - XS" Îpși a deformaţiei elas- 


tice la compresiune Aep= Que, 
ip 


Alp= — ae 9 setp— pă, (2.2) 
Egalînd detormaţiile A/, și AL, (iig. 2.6) se obţine: 
_- VF st Q- Es i 
a Ss Îpt EA, cuiul 20) Se fp— 9 As, 


E-Ap 


de unde rezultă forţa Q din nit: 


Q= Snea) == dia (o) * 
A A 
Fa + BA în 
E-A, ” E-4j 1 


A 
Notînd 1+ Za = ka se obține: 
p 


a E-A, (4,—tp) 


Q= k 


Ș (2.3) 


Dacă se admite că diferenţa d ă îÎ it si pi 
„Dac: a de temperatură între nit si piese 
îmbină este 150 *C, adică: 7 Seapi aura 


în—tp= 150 și E=2+105N/mm? ; a=1,20- 105% fp4=1,9...14 
rezultă tensiunea din nit: 


Q. __ 1,20+1075.2.105.180 
A I,2 


n 


Oy == 


= 300 N/mm2, 


cane ăi depășește limita de curgere a materialului. Această tensiune 
- inge valori mari în special la nituri lungi, din cauză că atunci cînd piesele 
de îmbinat sînt foarte groase (%s > 4,5 d), acestea se încălzesc mult mai 


% 
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puţin decit nitul, din cauza masei lor mari. Astiel, diterența de temperatură 
tn— Ep este în acest caz mare, ceea ce face ca solicitarea din nit să fie mare. 

În realitate, tensiunea care apare în nit nu este atît de mare, datorită 
faptului că cedează capul nitului și profilele prin deformare plastică. Totuși, 
datorită existenţei acestei tensiuni inițiale de întindere mare care apare în 
nit, nu se admit tensiuni utile mari la niturile care lucrează la întindere. 
Rezistenţa admisibilă se limitează în acest caz la oa= 15... 20 N/mm?, cînd 
se cere nituirii și etanșeitate, și 0a=40...50 N/mm? la nituirea de 
rezistență. 

Forța Q produce între piesele îmbinaie o forță de frecare F ș=uQ, la 
îmbinări prin suprapunere și Fș=2pQ la îmbinări cu două eclise. 

Cum cele mai multe nituri sînt supuse la forţe dirijate perpendicular pe 
axa nitului, rezultă că îmbinarea nituită va lucra în condiții diferite în 
funcție de forța care lucrează asupra ei. 

La forțe mai mici (respectiv la tensiuni reduse), forței exterioare F i se 
opune forța de îrecare ce ia naștere. între table, în urma baterii nitului. 
Cînd forța F crește, forța de frecare începe să cedeze, iar nitul este supus 
ia forfecare și strivire. - 

Deoarece forța Q nu se poate determina în practică, ea nu se folosește 
în calculele de dimensionare ale îmbinărilor nituite. În schimb, ea stă la 


"baza relaţiilor utilizate la determinarea dimensiunilor capului nitului. 


Sarcinile exterioare care acționează asupra unei îmbinări nituite pot îi 
variate. Determinarea forțelor transversale care solicită niturile se face în 
tuncţie de felul sarcinilor și de poziţia acestora față de nituire (figura de 
repartizare a niturilor): 

1) Îmbinare solicitată de o forță F acţionînd centric în raport cu centrul 
de greutate al figurii de repartizare a niturilor (fig. 2.7). In acest caz se 
consideră că forţa F este uniform repartizată pe cele n nituri ale îmbinării. 
Ca urmare, forța pe un nit este: 


(2.4) 


Pentru asigurarea repariiţiei uniforme a sarcinii pe nituri se impune ca 
linia de acţiune a forței care trece prin centrul de greutate al secțiunii trans- 
versale a piesei să treacă și prin centrul comun de greutate al secțiunilor 
niturilor (v. $ 2.5). 


ZA 
| ÎS 


ZZ/N/Z/ 
SS | ÎS 


mcseezesezuemecereezre 
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Fig. 28. 


2) Îmbinare solicitată de un moment de răsucire My, care acționează în 
planul de separație (fig. 2.8). În acest caz niturile sînt încărcate cu forţe 
proporționale cu distanţa e la centrul comun de greutate al secțiunilor nitu- 
rilor (în cazul cînd acesta coincide cu polul de rotaţie): 

i Si 
Fi ai Fmaz* 593 ă 


max 


(2.5) 


Deoarece este tehnologic mai simplu de a executa nituirea cu nituri de 
același diametru, niturile se dimensionează pentru forța maximă, care se 
calculează din condiţia de echilibru : 

Hy Fi Es +ha* Fa*e24+ .. . Tine Fmaz Cn = Me, (2.6) 
unde 72, ne etc. reprezintă numărul de nituri așezate la aceeași distanță faţă 
de centrul comun de greutate. Exprimînd forțele Fi, Fo etc. în funcţie de 
RO Ra (9 N 


se obține: 


2 2 
mej nI,65 
age e |  .ş == My, 
mar max 
Sau ; 
, Sine? 

Iaca e == Ape 

MOL 


% 
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2) Îmbinare solicitată transversal de un moment încovoietor M; și de o 


e * (fix 909 
forță T (îig. 2.9). i 3 male dute | 
Cazul acesta se poate reduce la combinarea celor două cazuri precedente, 


forta totală care acţionează pe un nit fiind: 
Fi Fit maz e 
Forţele Fi și Fmax se calculează cu relațiile (2.4), respectiv (2.7). 

0.4.9. Dimensionarea capului nitului. Pe baza forței Q care ia naștere în ni Sg 
contracției împiedicate se dimensionează capul nitului. Dacă se scrie corni ţia 
de egală capacitate portantă între iija nitului la întindere și capul nitului 
la strivire (fig. 2.10) se obţine relaţia : 


so 2 
Q= Gat ” (D2— d?) pa, (2.8) 
unde Oaș Și pa sînt respectiv. rezistenţa admisibilă la întindere și strivite, 

Dacă se admite pa=1...L,5Boa se obține D=(1,28... 14d. | 

În standarde, pentru siguranță, avind în vedere că nu se poate realiza 
un conţact periect pe toată suprafaţa între capul nitului și tablă, se ia 
Du 6 d. . Li Că —2 

Deoarece forta Q solicită capul nitului și la fortfecare, pentru determinarea 
înălţimii capului nitului se scrie relaţia de capacitate portanță egală între 
tija nitului la întindere și capul nitului la forfecare : 


Q= EC cat ndhizaj (2.9) 


Fig. 2.10. 


58 he 


ORGANE DE MAȘINI 


Dacă se ia taf=0,5 Ga se obține : 


iar înălțimea capului nitului rezultă h=0,6 d (fig. 2.10). | 

In practică, dimensiunile capului nitului nu se calculează, ele fiind 
standardizate. 

2.4.3. Calculul și construcția nituirii de rezistență. Nituirea de rezistență se utili- 
Zează în construcțiile metalice, dar ea se întrebuințează și în construcţiile 
de mașini. Asttel îmbinarea coroanei diferențialului cu discul roții, îmbinarea 
paletelor unor turbine etc. se execută prin nituire. 

La calculul acestor nituiri se admite că toate niturile au același diametru : 
sarcina se repartizează unitorm pe nituri (la încărcări simetrice) sau se 
consideră încărcările maxime (la nituiri încărcate cu momente — Ş 2.4.1); 
solicitările suplimentare ale nitului la tracțiune și încovoiere se neglijează. 

Totodată, forța fiind preluată în parie de frecarea dintre table realizată 
de tensiunea din nit o; datorită forței axiale de strîngere relația de calcul 
exactă este : 


= pe Q-+ Ano = pot An Arp, (2.10) 
unde : | 
este coeficientul de frecare ; 
Ap — secțiunea nitului ; 
Tp —— iensiunea de forfecare ce apare în nit, 
Relaţia (2.10) se mai poate scrie : 
F = (no +77) n Taj An. (2.11 


Cu alte cuvinte, rezistența admisibilă la forjecare a nitului este o valoare 
convențională, considerîndu-se x ca tensiune de ioriecare în cazul nituirii 
de rezistență și ca rezistență de alunecare la nituirea de rezistență-etanșare. 

Condiţiile care se pun unei nituiri de rezistență sînt următoarele : 

a) slăbirea tablei sau a profilului prin găuri de nit să fie minimă, deci 
cit mai puţine nituri într-un rînd perpendicular pe direcția forței ; 

b) niturile să fie așezate simetric în raport cu axa profilului ; 

c) iorța să se repartizeze cît mai uniform pe nituri. 

O nituire de rezistență poate fi distrusă prin distrugerea nitului sau a 
profilului (fig. 2.11). 

1) Wit: a) tortecarea tijei nitului ; 

b) strivirea tijei nitului sau a găurii din profil. 
2) Profil: c) fortecarea marginilor profilului ; 
d) ruperea profilului între nituri (secţiune slăbită). 
â) Calculul niturilor la forjecare. Așa cum s-a arătat mai sus, nitul se 


calculează la forfecare pură, admiţindu-se rezistențe admisibile determinate 
experimental. 


% 


ui 


IMBINĂRI 


Fig. 211. 


F= 2, (2.12) 


(2.13) 


iar dacă sînt totodată mai multe secțiuni de forfecare pe un nit mm, atunci 
(îig. 2.12, b) se obține: 


F= SE zimey. (2.14) 


b), Calculul niturilor la strivire. In cazul cind BIO a cltea 
redusă, se poate produce strivirea tablelor și a nitului. Sea co 
de strivire (de contact) este o valoare medie obținută pe ai e exp A Au a 
În realitate, presiunea dintre nit și tablă se repartizează neur 
(v. $ 1.3). | 

În această ipoteză, relaţia de calcul este : 


P=sdzp . (2.15) 


Z 


(1-a 


Pig. 2.12, 
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Tabelul 24 


Rezistențele admisibile aie îmbinărilor nituite [N/mm2] 


Rezistenţele admisi- Rezistenţele admisi-- 
bile în nituri din oţel bile în elemente din 
marca oţel, marca 
Coeficientul OL 34 Ojel aliat | OL 38 | 17 M 13 
Nr, Siim- aplicat în raport | 
crt, Solicitarea bolul | Cu rezistența ad en 
misibilă a mate- Ipoteza de încărcare 
rialului > ia d Vaca Pee ate ce a Eur _ 
| 8 ME | AR o N Io |: 1 | 11 A d și 
| Forfecare Taf 0,8 120 [145 1150|[170| — | — | — | — 
2 Presiune 
de contact pă 2,0 mm BR — — 1 300 | 340 | 490 1 480 
3 Întindere | 
în tijă Sat 0,3 43-11-50. 58. | 60| se jeg [aa 
Observaţii: 
Rezistenţele admisibile pentru forfecare și presiune de contact sînt deter- 


minate pentru nituri introduse în găuri date cu burghiul sau dacă au 
fost poansonate la un diametru mai mic și alezate. 

Ipoteza Î de încărcare : sarcini fundamentale (greutate proprie, încărcare 
utilă, presiune hidrostatică). 

Ipoteza a Il-a de încărcare : sarcini fundamentale și accidentale (încăr- 
carea din zăpadă, sarcina dată de vînt) 


Grosimea celei mai 
subțiri piese din 
pachet [mm] 5 5...9 Pasii] 10.14 13,,,19 20 


Notă: În relația (2.15), s reprezintă grosimea prolilului celui mai sub- 
țire din îmbinare. În cazul general F= Xs dap 

Ş, s fiind suma minimă a grosimilor pieselor încărcate în același sens, 

kezistenţele admisibile de forfecare și strivire se admit în funcție de 
material, de felul nituirii, de felul prelucrării găurilor de nit și de condiţiile 
de funcţionare (tabelul 2.4). 

De obicei se calculează numărul de nituri, întrucît diametrul nitului se 


alege din STAS 763-66 (tabelul 2.5) în funcţie de grosimea profilului care 
se îmbină, 


% 


ÎMBINĂRI | 


Pentru simplificarea calculului și pentru evitarea tatonărilor ia a 
numărului de nituri, care ar putea rezulta fie pe baza calcutului la fortecare, 
fie la strivire, se preconizează următoarea metodă. de calcul Eneida 

Se compun cele două relaţii (2.14) și (2.15), intr-o relaţie a A ă, 
seriindu-se condiția de capacitate poriantă egală la forfecare și strivire : 


Pass "4 ma tag = dS2pa: (2.16) 


Se obține relaţia : 


ţi d aa (2.17) 


$ f TH taf 


care reprezintă condiţia ca nitul să lucreze la limită la ambele solicitări, 


d [d 
d) E ALI of 3 ei taia 3 cae BE Aaa Esti va 3 age: A a Di pr 
Dacă 2 e (Ci calculul se efectuează numai la forfecare, iar dacă 3 >[i Aa 


calculul se efectuează la strivire. 

Pentru Le 2) „este indiferent la care solicitare se calculează. 

i Ss S icr 

Dacă îmbinarea nituită este supusă unor solicitări variabile, capacitaica 
portantă a îmbinării se reduce. În acest caz, rezistența admisibilă rezultă 
prin înmulțirea rezistenţei admisibile pentru solicitări iee cu un factor 
| - . MAL A A) 
ilar ş, care depinde de coeficientul de asimetrie R== 2, unde Fin 
subunitar ş, care depinde de coeticie pi Fm 
si Fax sînt respectiv forța minimă și maximă care lucrează asupra îmbinării, 
cu semnul respectiv. | 

Pentru oţelurile carbon (OL 00, OL 32, OL 34 și OL 38): 


7 SIRNEA. II (2.18) 


pi Pitz zii (2.19) 


Notă: Aceste relaţii se aplică la calculul podurilor nituite, ele fiind 
valabiie numai pentru forțe alternante. .. 

Se indică ca în cazul forțelor variabile să se utilizeze nituri păsuite, care 
se bat la rece și perechea nit-gaură are un ajustaj de stringere. | 

În cazul organelor de mașini nituite supuse la sarcini variabile se admiie 
rezistenta admisibilă la forfecare : 


N RO i aaa II 
62 ă 


| ORGANE DE MAŞINI 


Fii de capacitate portantă egală a nitului la forfecare şi strivire 
rezultă 0 relație aproximativă între diametrul nitului şi grosimea. profilului 
(pentru nituri cu o singură secțiune de forfecare) : 


qd2 
Fi= "P tap= sp, - (2.20) 


Deoarece py2%2raș rezultă : 


de unde: 


CI II Ci uU S p 9) [EI sa a [a C sea ȘI ca Cc Cc a a a „Ci Di 


pe, d), md? 
F=2|e- 9] srp Ea, (2.21) 
unde : | 
Tp este tensiunea de forfecare în profil ; 
Tp — tensiunea de torfecare în nit; 
e —— distanţa de la nit la marginea profilului (tablei). 
a Rama su 3 , d | 
Admiţind : p = zîn ŞI s=z rezultă“ 


did 3 d? 


Ci Ruperea profilului între nituri se evită dimensionînd profilul astiel ca 
mitul şi tabla să lucreze la limită (să aibă aceeași capacitate portantă) 


2 
Fi =(t—d) soat= FE cag, (2.59 


Din tabelul 2.4 rezultă pentru nit Taz = 120 Nimm5 și pentru tablă 


Sa = 190 N/mn? și admiţind s= S se obține : 


(d) 3 =150= E .120, 
de unde : 
î=29,3 d. 


A ICE i i Pi d 
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Coețicientul de utilizare al unei nituiri se definește prin raportul: 


A 
net | (2.23) 


Abrat 


în general se poate scrie următoarea relaţie pentru secțiunea netă a unui 
profil nituit supus la întindere sau compresiune : 


Anet = Abrut — 2AS. (2.24) 
în cazul tablelor sau platbandelor Apus =2îs și deci: 


Aner = 2is—zds ; 
bd 
Aner= 2tS 74 cca Avrut 2] , 


fi 3% ... e a. 
dpi a este coeficientul de utilizare a tablei. Se ia 9=0,7...0,9; pentru 


profile supuse la compresiune e= 1,0. 


25. NORME CONSTRUCTIVE PENTRU NITUIREA DE REZISTENȚĂ 


1) Elementele de rezistență trebuie să aibă cel puţin 4 mm grosime. 

2) Grosimea profilelor strînse : Xs<4,5d. 

3) Dacă lăţimea profilului care se nituiește este mai mare de 4d sau 
mai mare decît 100 mm, trebuie folosite două rînduri de nituri. 

4) Pentru elemente de rezistență nu se folosesc corniere sub 45X45X5 
și se preferă folosirea unui singur diametru de nit într-un nod. 

5) La trasarea tablelor se prescrie o precizie de cel puţin +1 mm. 

6) Ştemuirea niturilor de rezistență nu este admisă. Ea este admisă 
numai la nituri de etanșare. 

7) în cazul șirurilor lungi de nituri, nituirea trebuie să înceapă de la 
mijloc. 

8) La realizarea construcțiilor metalice, tiranţii se întîlnesc în noduri 
(fig. 2.13). O problemă care se pune este felul de așezare a niturilor. Ele 
se pot așeza în felul următor : 

a) Toate niturile într-un singur rînd pe direcţia forţei. Avantaj : tabla 
sau profilul sînt bine utilizate. Dezavantaje : necesită guseu mare 
(deci nodurile au greutate mare), forța se repartizează neuniform 
pe nituri. 

b) "Toate niturile într-un singur rînd perpendicular pe direcţia forței. 
Avantaj : încărcarea uniformă a niturilor. Dezavantaje : tabla are 
lăţime mare ; tabla este foarte slăbită de găurile de nit. 
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Fig. 2.13. 


c) O soluţie intermediară este așezarea niturilor în zigzag. 

9) Drept grosime a guseului se ia grosimea medie a tiranţilor. 

10) Liniile care trec prin centrele de greutate ale secțiunilor tiranţilor 
trebuie să fie concurente, pentru a evita momente încovoietoare. Capetele 
tiranţilor trebuie să îie cît mai aproape, fără să se atingă însă (fig. 2.13, q). 

Pentru sistematizarea calculului îmbinărilor nituite de rezistenţă, în tabe- 
lul 2.6 se prezintă schema de calcul al unei nituiri de rezistenţă. 


Tabelul 2.5 


Pia RR A NAN N i d = 
Nr, iadig : 
crt, Dimensiunea | Relaţia 
SEE zorii ee aur Eat pa oa EEE EEE E Veit dou N BE RER 
| 
l Se calculează valoarea aproximativă a unei PF 
secțiuni transversale a profilului (admiţind [nn] prag E 
valoarea coelicientului e) și se alege profilul  Pegar(e) 
2 Se alege diametrul nitului în funcţie de grosi- 
mea s a tălpii profilului ales | mm] tab. 2.5 
îi a dl ; c 
3 | Se calculează |—jcr - rel. (2.17) 
s | 
4 Se calculează numărul. necesar de nituri și rel. (2.14) sau 
se repartizează pe profil a (2.15) 
5 Se calculează aria secţiunii nete a profilului, 
| ținînd seama de slăbirea produsă de găuri | mm? rel. (2.24) 
6 Se verilică secțiunea la solicitarea respectivă | N/mm2) 
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NITUIREA DE REZISTENȚĂ-ETANȘARE 


Această nituire se folosea înainte la îmbinarea virolelor pentru executarea 
cazanelor cu abur, a rezervoarelor de gaze sub presiune etc, Din cauza 
dezavantajelor amintite (Ş 2.1.) nituirea de rezistenţă-etanșare se mai aplică 
astăzi foarte rar. La această îmbinare, în funcție de diametrul vasului Și 
presiunea interioară se calculează grosimea tablei cu relaţia (pentru vase 
cilindrice cu pereţi subţiri): 


Fă | 
Şc | e 3 (2.95) 
unde : 


p, este presiunea interioară din vas ; 
D  — diametrul vasului; 


Oa — rezistenţa admisibilă ; 
p coeficient de utilizare al tablei ; 
de — adaos pentru coroziune (ae=1l... 3 mm). 


în figura 2.14 se indică schematic un vas cilindric executat prin nituire. 
Nituirea de rezistență-etanșare poate îi prin directă suprapunere sau cu 
două eclise, cu unul, două sau trei rînduri de nituri dispuse în paralel sau 
în zig-zag. Tipul nituirii, și ca urmare toate mărimile geometrice Și de calcul 
necesare pentru realizarea nituirii, se aleg din tabele în funcție de mări- 


DD + ” [4 r7 
mea E (tabelul 2.7). 


În general, la nituiri de rezistență-etanșare, pentru nituirea longitudinală 
se preferă cusături cu două eclise, care asigură o etanșeitate mai bună (nit 
mai lung) și evită apariţia momentului încovoietor care produce, un etori 
suplimentar de încovoiere. Se vor admite cusături longitudinale prin directă 
suprapunere la vase care lucrează la presiuni sub 70 N/em*. 
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lDeoarece forța, care lucrează transversal F, este jumătate din ceea ce 
lucrează longitudinal F7, 


SI Dp, Dp 5 OF 
Fi: 2 F= i (2.26) 


nituirea transversală se ia cu un grad inferior nituirii longitudinale. De 
exemplu, dacă nituirea longitudinală este cu 3 rînduri de nituri, cea trans- 
versală se ia cu două rinduri. î 

Din motive de etanșeitate, pasul se limitează la 18 s. Grosimea cecliselor 
se ia s4=(0,6...0,7)s. 
Ă Pentru asigurarea etanșcității, marginile tablelor se taie sub un unchi de 
70-80” și se ștemuiesc, = 


d 


. IMBINAREA PRIN SUDARE 


_ INTRODUCERE. ISTORIC 


Sudarea este un procedeu de imbinare relativ nou, fiind întrodusă pe 


scară largă ca procedeu tehnologic în deceniul al treilea al veacului al XX-lea. 


„În jara noastră sudarea a început a fi folosită încă din 1995, la repararea 


unui pod de cale ferată. Uzinele din Reşiţa execută în 1929 un pod integral 
sudat peste Bîrzava, primul de acest fel din Europa. Ă 
“Intre anii 1930 și 1940, cîțiva ingineri din Timisoara în frunte cu 
Acad. C. Micloși s-au grupat în asociaţia „Prietenii sudurii“, care si-a 
propus să contribuie la introducerea și răspîndirea acestui procedeu tehno- 
logic avansat. Astăzi la noi se acordă o mare atenţie introducerii si extin- 
derii sudării ca o metodă avansată de îmbinare. în acest Scop Uzinele 
„Industria sîrmei“ din Cimpia Turzii s-au profilat pe fabricarea de electrozi 
s-au înființat o secţie de sudură în cadrul Institutului politehnic Timişoara 
și O secție de cercetări în sudură în cadrul Bazei de cercetări din Timisoara 
a Academiei Republicii Socialiste România. Activitatea aceasta a dat roade. 
Asticl a început să fie introdusă şina de cale ferată continuă sudată. au fost 
realizate o serie de construcții sudate, ca: palatul C.F.R., Casa Scinteii 
jurnalele noi de la Reșița și Hunedoara, turbosutlante mari, vagoane în 
construcție sudată, coloane și vase de presiune pentru rafinării şi pentru 
industria petrochimică ete. | citi 
Îmbinarea prin sudare este astăzi cea mai răspîndită metodă de îmbinare 
nedemontabilă. Ea permite realizarea de ansambluri de dimensiuni practic 
nelimitate. Rezistenţa îmbihărilor sudaţe la solicitări statice si de soc ținde 
să egaleze rezistența nictalului de bază. | | | 
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Sudura se poate utiliza nu numai la îmbinarea pieselor de oțel și fontă, 
dar și la piese din metale neferoase, cît și din materiale plastice. Procedeele 
conexe sudării se utilizează și la repararea pieselor rupte și uzate, ca și 
la tăiere. A 

Sudarea prezintă următoarele avantaje tehnico-economice în raport cu 
nituirea : | | 

i) Construcţiile sudate sînt mai ușoare, atît datorită lipsei de suprapuneri 
ale tablelor și profilurilor (de obicei), cît și prin lipsa. ecliselor și a capetelor 
de nit. Economia de metal în cazul construcţiilor sudate faţă de cele nituite 
este de 15...20%. 

2) Nefiind discontinuități (găuri) în material, tensiunile se repartizează 
mai uniform, în timp ce la îmbinările nituite în dreptul găurilor de nit, 
repartizarea tensiunilor în profile este neuniformă. 

2) Rezistenţa îmbinării sudate tinde să egaleze rezistența metalului de 
bază, ceca ce conduce la mărirea factorului de utilizare și deci la o economie 
însemnată de metal. Lipsa de discontinuități în material (găuri de nit) 
contribuie de asemenea la creșterea coeficientului de utilizare al tablei sau 
al profilului. 

4) la îmbinările sudate cap la cap nu apare momentul încovoietor care 
apare în cazul îmbinărilor nituite prin directă suprapunere. 

5) la îmbinări de rezistență-etanșare, îmbinarea sudată asigură conco- 
mitent rezistenţă și etanșeitate, pe cînd la îmbinarea nituită trebuie luate 
măsuri speciale în acest sens (se interpune între tole miniu, pînză, azbest, 
se stemuiesc marginile tolei etc.). 

6) Sudura se execută fără zgomot, ceea ce e un avantaj în privinţa 
condiţiilor de muncă ale muncitorilor. 

In raport cu piesele turnate, cele sudate prezintă o serie de avantaje, 
ca : forme constructive mai potrivite decît în cazul turnării, cînd din cauza 
pericolului tensiunilor remanente și al retasurilor, trebuie alese anumite 
forme constructive ; caracteristici mecanice mai ridicate ; adaosuri de pre- 
lucrare mai reduse ; nu sînt necesare modele, ceea ce reduce de obicei durata 
procesului de producție ; posibilitatea realizării de ansambluri prin combi- 
narea. de elemente turnate, forjate, laminate etc. 

Construcţiile sudate ajung la greutăţi cu 40—50%, mai reduse decit cele 
turnate din fontă și cu 30% mai reduse decît cele turnate din oţel. Costul 
construcțiilor sudate este mai scăzut decît al construcțiilor turnate din oțel 
sau al celor forjate (mai ales la serii mai mici de fabricaţie). 

Sudura prezintă însă și unele neajunsuri : 

a) tensiuni interioare (care pot duce la deformări, fisuri și rupturi), a 
căror evitare impune adesea utilizarea de dispozitive costisitoare ; 

b) control mai dificil al îmbinării sudate decît al celei nituite (necesită 
instalații: speciale); i. | gel, „Sali pă 

'c) dependenţa calităţii sudurii de un complex de iactori (calitatea mate- 
rialului de bază, a electrodului, calificarea sudorului — la sudura manuală — 
condiţiile: de sudare etc.) ; ii i as i: | 


d) sudabilitatea limitată a unor metale și aliaje metalice ; 
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e) schimbări de structură ale metalului de bază în zona cusăturii sudate, 
ca și modificarea locală a proprietăţilor mecanice. 

Cu toate acestea, datorită faptului că procedeul de sudare se perfecționează 
incontinuu, el înlocuiește tot mai mult îmbinările nituite, construcţiile turnate 
și cele forjate. 

O soluție nouă este combinarea forjării și turnării cu sudarea, înlocuin- 
du-se piese mari torjate sau turnate prin elemente mai mici îorjate sau 
turnate și îmbinate între ele prin sudură, 

In concluzie, utilizarea îmbinărilor sudate are ca efect construcții mai 
ușoare, termene mai scurte de dare în producţie și preţ de cost mai redus. 


PROCEDEELE DE SUDARE ȘI DOMENIILE LOR DE UTILIZARE 


Sudarea este procedeul de îmbinare a doui piese metalice prin stabilirea 
forțelor de interacțiune moleculară între ele, cu sau fără adaos de metal 
în anumite condiții de temperatură și presiune. 

Zona în care se face îmbinarea se numește sudură sau cusătură sudată. 

Principial se deosebesc două procedee de sudare : sudare prin topire și 
sudare prin presiune. 

Diferitele procedee de sudare se pot reprezenta prin următoarea schemă 
(tabelul 3.1.): 

Tabelul 3.4 
Procedee de' sudare 


—cu are electric 
—Sudare prin _|MTeU gaz 
topire —cu termit 
—slectrică în baie de zgură 


Procedee de E 
sudare 


—electrică (prin rezistență) 


—cu gaz 

—Sudare prin SER 
presiune —cu termit | 
—cu energie înmagazinaţă 


—la rece 


Tendinţa modernă este ca acolo unde se justifică din punct de vedere 
tehnico-economic să se aplice sudarea automață sau semiautomată sub flux. 
Sudarea electrică manuală se folosește acolo unde sudarea automaţtă nu 
este aplicabilă, cum e cazul sudurilor scurte, construcții individuale etc. 
În cazul sudării pieselor subțiri, oţelurilor bogat aliate și metalelor 
neferoase se utilizează sudarea în gaz protector (argon sau bioxid de carbon). 
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Sudarea electrică cu electrod de cărbune sub strat de flux se folosește 
la sudarea unor metale neferoase, ca și la sudarea unor piese de oțel de 
grosime redusă (pînă la 5 mm). la acest ultim caz se preferă astăzi sudarea 
cu electrozi subţiri celulozici sau în mediu de COz. 

Sudarea prin presiune se recomandă pentru îmbinări de serie mare sau 
de masă, la piese în formă de bare (sudare în capete) și la piese în formă 
de tablă (sudare în puncte sau în linie). 

Sudarea cu gaz se utilizează pentru îmbinarea elementelor din oţel cu 
conţinut redus de carbon și de grosimi reduse, de ordinul a cîtorva zecimi de 
milimetri pînă la 5 mm, cît și la sudarea unor aliaje neferoase și fontă. 

Flacăra oxiacetilenică se folosește atît pentru sudare, cît mai ales pentru 
tăiere și lipire ; flacăra de hidrogen sau gaz aerian pentru sudarea plumbului, 
aluminiului și tablelor de oţel groase (<< I8mm). 

Jetul de plasmă se utilizează pentru tăierea oţelurilor bogat aliate și a 
aliajelor și metalelor neteroase. 

Ca «materiale de adaos la sudarea oxiacetilenică se folosește sîrma de oţel 
conform STAS 1126-66. Calitățile de sîrmă prevăzute în acest standard se 
uțilizează și pentru fabricarea electrozilor înveliţi, folosiţi peniru sudarea 
electrică cu arc. Sîrmele folosite pot îi din oţel carbon sau oţel aliat. Alierea 
se poate realiza și în timpul sudării (alierea în arc). 

Conform STAS 1125-64, la noi în ţară se fabrică 18 tipuri de electrozi 
pentru sudarea electrică a oțelului și a fontei. 

În tabelul 3.2 se indică domeniile de utilizare ale electrozilor celor mai 
itecvent utilizaţi. 

O problemă importantă a îmbinărilor sudate este sudabilitatea, adică 
proprietatea metalelor de a putea îi sudate în așa fel încît însușirile mecanice 
ale îmbinării să tindă spre cele ale metalului de bază. Ea este garantată 
de producător în baza analizei chimice, a respectării condiţiilor de elaborare, . 
precum și pe baza rezultatelor încercărilor de sudabilitate. 

Pînă în prezent s-a putut stabili că sudabilitatea oţelurilor depinde în 
cea mai mare măsură de compoziţia lor chimică și de structura lor metalo- 
grafică. Ea depinde totodată de condiţiile tehnologice ale sudării și de solu- 
țiile constructive adoptate. 

Rlementul determinani pentru sudabilitate îl constituie conținutul în car- 
bon. Oţelurile cu conţinut redus de carbon (0,05—0,20% C) prezintă suda- 
bilitatea cea mai bună și din această cauză sînt și cele mai întrebuințate 
la sudare. 

Conţinutul de suli și fosfor limitează sudabilitatea oțelurilor datorită îap- 
tului că ele măresc fragilitatea oțelurilor. De aceea conținutul în sult și 
fosfor se limitează la S+P < 0,1%, iar la electrozi la 0,07%. 

În ultimul timp au început a îi utilizate cu succes în construcții sudate 
oțeluri slab aliate. Cel mai important dintre aceste oțeluri este oţelul 17 M 13 
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Electrozi de sudură Tabelul 3.2 

Maica e Tipul de înveliș Destinația principală a s 
electrodului estinația principală Est 

Electrozi înveliți pentru sudarea oțelurilor nealiate și slab aliate pentru construcții 

(STAS 7240-65 *) 
Pentru oţeluri necalmate cu max. 0,20% C, la table 2 tare schemii. 
3 A i LC 1eC ă 40 o [a [3 zi A “a O OZETI CAE SCHI: 
EL-38 A și profile “subțiri și mijlocii Reprezentare detafiata A 
Acid cu Ea 

A SiOz, FeO Ca și EL38A, însă și pentru oteluri necalmate cu Fig. 5.1. 
I-A A max. 0,25% C. Solicitări dinamice 


(OLX 52) ale cărui proprietăți au îost studiate în cadrul laboratorului fa 
rezistența materialelor al IPT. În prezent se studiază la ICEM (Institutu 


Ambele pentru sudare la poziţie orizontată 


EL-38 7 Să. ia i Ai inci ui palidă de cercetări metalurgice) oțeluri siab aliate cu Mn, V. Mo şi Cu, care pe 
ecial pentru sudarea tal i iat La NM AIE Ab a psi FR ARI îm1ă de curoere înaltă 11) Ş 
Titanic cu TiOz DR a e ic a lîngă sudabilitate bună asigură o limită de curgere înaltă (500 N/mm?) și 
(Rutil) Ca EL 38T, însă și pentru oţeluri calmate cu max. tenacitate mare (oțelurile ICEM 43-19 și ICEM 50-16). 
EL-44Ţ 0,25% C, precum și la table mijlocii si groase. 


Si alte metale și aliaje, ca : fontă, aliaje de cupru, aluminiu, magneziu etc, 
se pot suda, însă: în condiţii speciale. Materialele termoplastice se sudează 
în condiţii foarte bune. | 

i 11 - 11 mate aj aj 

în cazul nesiguranței în ceea ce privește sudabilitatea unui material, se 
utilizează probe de sudură care permit verificarea sudabilităţii unui anumit 
material în anumite condiţii de sudare. | Ş E 

Reprezentarea în desenele tehnice a îmbinărilor sudate se execută de obicei 
schematic (STAS 735-64 și 736-604). Lu | E 

Notarea pe desen se face prin simbolul sudurii cuprinzind tipul sudurii, 
dimensiunile rostului, numărul de poziţie a sudurii Și, de da caz 7 Na 
și simboluri suplimentare. De exemplu, o sudură cap la cap în | cu âțimea 
rostului b, grosimea sudurii s și lungimea L se reprezintă schematic ca în 
îigura 3... 


Solicitări dinamice 


A = 4 „ui | Ca EL44T, însă și pentru table și proiile subțiri 
EL-44 C Celulozie cu rutil și mijlocii, Special pentru stratul / la tevi 


EL.49 B Pentru oțeluri calmate max. 0,30% C și table groase. 
spa Rezistență foarte mare la fisurare 

Bazic cu i 

CaCOs și Cal2 | Ca EL42B, însă și pt. oțeluri carbon cu 0,3— 0,5% Cc 


Ejectrozi destinaţi sudării oțelurilor slab aliate rezistente la temperaturi pînă la 600*C 


'EL-Mo B Bazic cu Pt. oţel aliat cu Mo termorezistent. (500 *C) 


EI.-Mo CrB ieroaliaj Pi. oțel aliat cu MoCr, termorezistent (550 *C) 33 CLASIFICAREA IMBINĂRILOR SUDATE 

Co piemotusu oale Sabine aia i ce Ia riul îns aoBa SAți page În tabelul 3.3. se indică o clasificare a sudurilor din punctul de vedere 
poieala So gaz ata E ie CE 0 BM E A aaa REae EREI . al formei si dimensiunilor acestora. A 
23 3 : ă i Sta A e i ; > Aa î sr ilizate Ti i: prin- 
LI % Basie Piese uzate din oțel carbon și slab aliate | Notă: Nu toate formele de suduri sint utilizate la ambele tipuri PE i. 
EI . cipale de suduri ; unele forme sînt specifice numai sudurii manuale, altele 
EL M 158 Bazic a pita pieselor uzate din oțel cu conţinut ridicat numai celei automate, cele mai multe sînt însă comune ambelor tipuri de 

| = = 2, tăi i suduri. î | 

Electrozi pt. sudarea fontei cenușii. (STAS 7242-65) | în figurile 3.2 și 3.3 se indică cîteva tipuri uzuale de suduri cap la dh 
ERM Gralitic „Sîrmă monel. Sudură moale, prelucrabilă ușor, i (fig. 3.2 — suduri executate automat ; îig. si za Sari: ip aia d 
EF:B .: Bazic . | Sîrmă fier. Sudură dură, prelucrabilă la polizor | Sudurile de colț, din punctul de vedere a! formei alin a GA | 

e i ia - plane (fig. 3.4, a), convexe (fig. 3.4, b) sau concave (fig. 3.4,c,d). 


% 
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ze DR error E ela 
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Tabelul 3.3 
Clasificarea sudurilor 


—cuU 0 margine răs- 
frîntă 


—cu ambele margini 


—Fără pregătirea capetelor fs fite 


(manuală —s 5 mm 
automată — s<20 mm 


X ă —norinală 
automată pe pernă de  — rimală 
îlux — ss 50 mm) —-pe pernă 

—în I bilaterală —| de flux 


—cu rădăcina 
sudată manual 


—fără suport 


în 1 , —de oțel 
F, —in | pe o parte —[-pe suport  — 
Cap la 5 —de cupru 
Sa —pe pernă 
de îlux 
—bilaterală 
—n V = 
—pe suport 
—în !/, V 
— bilaterală 
i i _|-<u rădăcina sudată 
—Cu pregătirea capetelor  — manua] 
—pe o parte pe suport 
—bilaterală 
Suduri —în 1, Y —|—pe pernă de flux 
-—pe o parte pe suport 
iri) _J—bilaterală 
, —pe o parte pe suport 
în 17, U 
—în dublu U 000 DN 
—în K 7 SE Au 
. izniii 3 ... 
„p—pe muchie , 
—În unghi | —normală 
iti i de îl 
Liiic _|-pe pernă de flux 
—asimetrică cu rădăcina 
sudată manual 
De 
colț  — | 
—Prin suprapunere —transversale 
— laterale 
—|—înclinate 
—combinate 


—în găuri 


i iii aaa) 
ez E EDER ate EEE. FEED 
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Tabelul 3.4 
e, ale a A PN IRRIGJIE OR ISIOBI AN, ȘI REZISTENȚE ADMISIBILE Rezistenta admisibilă a construcțiilor metalice sudate [N/mm?] 
ae Mai PP a i - Marca oțelului care se sudează 
3.4.1. Tehnologia construcțiilor sudate comportă următoarele etape : Coeficientul | O ae i Îi scadă 
N a . . ă ca , N a 
1) Alegerea materialelor de bază (se va ţine seama de indicaţiile de la raport cu |şi OLT 35| OLT 4 
2% li i ici £ i Hiej Sim=| rezistenţa |_____ 1 E 
$ 9.2. sudabilitate și de economicitatea construcției) . Nr. În Solicitarea bolul | admisibilă eg Ipoteza de încărcare 


a materialului ma EI 
pieselor care 
se sudează Il Lt i LI i II 


2) Pregătirea pieselor pentru sudare (tăiere, pregătirea marginilor). 

3) Alegerea electrozilor (și a iuxului), a utilajului și a sursei de curent 
în funcţie de materialul de sudat, de poziția de sudare și de posibilități. 

4) Sudarea propriu-zisă după o alegere judicioasă a succesiunii de exe- 
cutare a cusăturilor, care să asigure detormaţii și tensiuni interne minime, 
curățind în prealabil suprafeţele de sudat și ulterior sudurile. | 

9) Tratamente termice (se aplică mai ales la executarea prin sudare a 
organelor de mașini de răspundere), constind într-o recoacere pentru deten- 
sionare. 

6) Pentru a mări rezistența la oboseală a pieselor sudate, cusăturile se 
prelucrează prin așchiere. 


| | „| Compresiune n 1,00 150| 170| 160| 1801210240 


p) Ințindere 


a) Sudură executată auto- 
mat, semiautomat și su- 
dură electrică executată | 
manual la care se aplică | 


DC : i A PR i Sudura un control 100% cu mij- 101240 
7) Controlul sudurilor se face în primul rînd în ceea ce privește, aspectul, căp. loace perfecţionate Sas 1,00 150| 170| 1601180|[210|2 
etanșeitatea, duritatea. La piese sudate de răspundere se face și un control la cap | dură Reita 
cu raxe X, cu raze Ş sau cu ultrasunete. b) sudură executată a 


mat, semiautomat și su- 
dură elecirică executată 


3.4.2. Rezistențele admisibile ale îmbinărilor sudate depind de următorii factori : 
manual la care se apli- 


d) rezistența admisibilă a metalului de bază și felul solicitării ; 


b) caracterul sarcinii (statică variabilă . că un control cu mij- 
7) a terul sarcinii (statică, variabilă, cu șoc); j loace obișnuite Sas 0,80 120| 135 | 130| 145 [170| 190 
c) procesul tehnologic al sudării ; . 20| 140| 155| 
d) tipul sudurii și calitatea electrodului ; . 3 Forfecare “as sii cp ici sal 3 | | 
e) iratamentul ulterior aplicat sudurii (termic, mecanic, prelucrare prin | laudat E i Ai estar aaa E i 

așchiere). | la 0,65 100 | 110|105 | 120| 140| 155 
; J i Mad zi de iiee 4 | Sudură | Forfecare LU ) 
hRezistenţele admisibile ale îmbinărilor sudate pentru construcții metalice, i de cole |” i 


supuse la solicitări statice sînt indicate în tabelul 3.4, contorm STAS 763-66, 
materialul de bază fiind OL 38, OLT 35, OLT 45 și I7M 13. 

In tabelul 3.4 oa este rezistenţa admisibilă a oțelului corespunzător ipo- 
tezelor de încărcare 1 și II, conform STAS 763-66. | 

Rezistenţele admisibile ale cusăturilor sudate utilizate în construclia de 
mașini la solicitări statice se calculează în funcţie de rezistenţa admisibilă Coeficientul « pentru organe de mașini sudate cap la cap 
a materialului de bază cu relaţia : ÎN Oe Dea SP Mei u JI 


Notă : Ipotezele de încărcare (v. tabelul 2.4). 


Metoda de sudare 
Gas == POat + 3] | | = ia iptaani A Manual t sub 
E i fu a Dad e C i Felul solicitării da Ei REA A ia Semiautomat ici rilă A 
Valorile coeficientului & sint indicate în tabelul 3.5. i EL 38 A cuie MA cuc 
Rezistenţele admisibile ale sudurilor sînt reduse iață de cele ale materia- Să iii A 8 | 0,7 0,9 
lului de bază din următoarele cauze : ! Intindere 0,6 0, 
_a) cusătura Sudată are o structură mai puțin densă decît cea a mate- | Compresiune 0,75 1,0 0,9 40 
rialului de bază, are incluziuni nemetalice și pori; | 08 0,75 0,9 
- FIRE RRC i 2 A a 3 : Încovoie 9,65 5 A; 
D), existența tensiunilor reziduale din cauza răcirii neuniforme, cît și com- ; înainta A, 250 
plexitatea eforturilor ; | | pete 0,5 0,65 0,5 0,65 
c) calificarea sudorului în cazul sudurilor executate manual. | iii: 
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Deoarece majoritatea organelor de mașini sînt supuse la solicitări varia- 
bile în timp, atunci cînd se pune problema construirii de organe de mașini 
sudate, ca : roţi dinţate sudate, tamburi sudați etc. se pune problema calcu- 
lului îmbinărilor sudate la oboseală. 


Calculul se poate executa cu relaţiile cunoscute pentru calculul la oboseală. 
EI se poate efectua în două feluri : | 
a) Cind se cunoaște rezistența la oboseală a tipului respectiv de sudură 


(015) : 


9 9] 
—1s —18 
DS e (3.2) 
v afet cai 
Opt “m 
rs 


b): Cînd se cunoaște rezistența la oboseală a metalului de bază și un 
coeticient B care ţine seama de diminuarea rezistenței la oboseală datorită 
sudării (similar cu coeficientul de concentrare utilizat la calculul celorlalte 
organe de mașini). În acest caz, relaţiile de calcul sînţ: 


(= Bi ș [ie a îi ( fe 3) 


In tabelul 3.6 se indică valorile coeticienților $ pentru cîteva tipuri de 
suduri mai uzuale. 


Verificarea la oboseală a grinzilor căilor de rulare, a grinzilor platiormelor 
pe care sînt încărcări mobile sau sînt așezate utilaje care dau vibrații se 
ace cu relaţia : 

9max SC '19a 

Coeficientul s se determină cu formula : 
| 1,4 i 

FIER: ZD5F (3.4) 
(a8-£-0,3)—(ap 79,3) R 


şi — 


și se limitează la valoarea |; a depinde de tipul de construcție și de mate- 
rialul de bază ; pentru oțel carbon, 00 75e 20.00: pentru oțel slab aliat, 
1=0,80...0,95; 


mi i i . n] [i a 
R= os sau m, coeficientul de asimetrie. 
maz Ymaz 


In relaţia (3.4) semnul superior se ia cînd efortul maxim este de întindere, 
iar semnul inferior cînd este de compresiune. 

Rezistenţele admisibile ale cusăturilor sudate au fost considerate indepen- 
dent de grosimea sudurii. Cercetările experimentale arată însă că pentru 
sudurile de colț, rezistenţele admisibile variază cu grosimea sudurii, şi 
anume scad cu creșterea grosimii. Deci cusăturile subțiri rezistă la tensiuni 


% 


Coeficienţi de concentrare fi specifici sudurii 


Schema îmbinării şi poziția secţiunii de 


isticite secţiunii 
calcul j—] Caracteristicile ţ 


Oţei 
carbon 


| În metalul de bază nein- 
la fluenţat de sudură sau 
: găuri, avînd supralața la- 
SE 0 a 6 mite => minată  neprelucrată și 

: marginile laminate sau 
tăiate şi prelucrate me- 
canic 


I/ În metalul de bază, la 
SE umana (Puric marginea sudurii cap la 

cap, avînd o racordare 
lină cu piesa 


În metalul de bază, la 
marginea sudurii cap la 
cap polizată sau pre- 
lucrată cu alte mijloace 
mecanice speciale : 

a) ia îmbinările tablelor 
de aceeași grosime și 
VAȚIE. e ga e are dee 

b) la îmbinările tablelor 
de lățimi diferite .... 

0) în îmbinările tablelor 


de grosimi diferite . . . 


cordoane de sudură de 
colţ concave frontale, cu 


raportul catetelor h/s==1,5, 

cateta mare fiind în lun- 

gul efortului: 

a) fără prelucrarea meca- 
nică a sudurii; 

b) cu prelucrarea  meca- 


/ suduri continue, solicitate 


= arme else i scai 
ÎrerTeraerrerȚerrrerrt a de tensiuni în lungul axei 


sudurii în secțiunile in- 
îluențate de poola ner- 

calcai vurilor de rigidizare : 
Râca (d Pepin a) sudură Rare auto- 
le mat și semiautomat . . 
Iv b) sudură executată ma- 
fitiali e ciot eee sera ca 


1,5 


6 — Organe de mașini 


PC EAI et AD APE TRE RACE ERIE te tari 
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Tabelul 3.6 (continuare) 


B 
Ne Schema a A sos tia secțiunii de Caracteristicile seciiunii Oțel Oe 
carhon atiat 
6 În suduri cap la cap cu 
rădăcina resudată execu- 
; tate; 
J a) automat și manual con- 
ET ce trolate cu radiații... . i | 
iat b) automat fără control cu 
4 PEONA NIL: 4 0 3 taierea Il 1,2 
c) manual fără control cu 
radiații ,. aice Î,2 1,4 
IE cr IMN aa i 
7 ae ————— În suduri de colț: 
e i | 2) frontale, în secțiunea de 
și calcul a sudurii execu- 
i j tată : 
Ș, iu —— Manual cc... 2,3 3,2 
[i . dă 
> (Attila / z — automat ,.. 1,7 2,4 
[call adi ] b) laterală, solicitate la | | 
forfecarea produsă de | 
| ii Ma un efort axial la îm- | 
| E ui PITLE Afar aie ao sai , 3,4 44 
Pai 


mai mari decît cusăturile groase. Și din punct de vedere al prețului de cost 
sudurile subţiri sînt mai ieftine, întrucît costul sudurii, fiind proporțional cu 
volumul materialului depus, crește cu pătratul grosimii, în timp ce capaci- 
tatea portantă în cazul cel mai avantajos se mărește simplu în raport cu 
grosimea sudurii (v. Ş 3.5). Trebuie avut însă în vedere că sudurile subțiri 
sint mai sensibile la formarea de fisuri iniţiale din cauza răcirii lor rapide 
în AR Eee răi 

La stabilirea grosimii sudurilor se va avea în vedere că cusăturile de Col 
depuse într-un singur strat, nu pot fi mai groase de 6 mm. Dacă e necesară 
o cusătură mai groasă, atunci se suprapun mai multe straturi. Şi aici 
trebuie să sc ţină seama de faptul că grosimea straturilor superioare nu 
poate să depășească 4 mm, 


CALCULUL ȘI CONSTRUCȚIA IMBINĂRILOR SUDATE 


Imbinările sudate cap la cap sînt de preferat celor de colţ, datorită cali- 


„tăţilor lor tehnice și economice. Ele se caracterizează prin două dimensiuni : 


grosimea a și lungimea /ş. Grosimea de calcul a cusăturii se ia egală cu 


%, 


Ed 


Fig. 35. 


grosimea pieselor de sudat (fig. 3.5, a). Dacă cele două DOS0 -Ale cara 
orosimi diferite, drept grosime de calcul a sudurii se ia UL ial die, Aș 
subțiri (a=s, Îig. A in grosimea de calcul nu se ține seama de faptu 
-ă sudura este bombată. 5 

Conform STAS 6662-62 (pentru sudarea manuală) și pen 
(pentru sudarea automată). în cazul tablelor de grostini i ieial AA aa) 
renţa între grosimi nu depășește o anumită valoare (indica î ia sita 
sudura se poate executa la fel cu cea a tablelor de grosime egală. DARA a 
diferența. între grosimi depășește valoarea x, se va executa ieșirea a FA 
grosimea tablei mai subţiri de o parte pe lățimea [=5 (s—s) și pe ambele 
părți pe lățimea [—25 (ss) (fig. 35,0). ANN 

Lungimea de calcul a sudurii L se consideră lungimea cusăturii din ul 
se scade 2a, lungimile craterelor de început și sfirșit de sudură. La sudurile 
de calitate și în special la cele automate se poate lua l=Îș, ai 

Sudurile cap la cap se pot executa cu sau fără pregătirea marginilor 
pieselor de sudat (fig. 3.3). Sudarea se poate executa pe o singură parte 
(calitate mai slabă) sau pe două părți, cînd se obine o sudură Spa 
superioară. Dacă sudarea nu se poate efectua decit pe o e parie, 
atunci în partea opusă, pentru evitarea scurgerii metalului se u i aaa 
plăcuţă de oţel san de cupru sau, în cazul sudării automate sau semiauto 
mate, se sudează pe pernă de flux (tabelul 3.3), Ş 

Sudurile cap la cap se verifică cu următoarele relaţii : 

1) Suduri perpendiculare pe direcția solicitării de întindere Sau COmM- 
presiune care trece prin centrul de greutate al prinderii : 


Os == Z Sai Gas « (3.5) 


2) Suduri supuse la fortecare : 


Lg — (3 Ș 
a Troa Se ) 
S al za Vas 

3) Suduri SUPUS la încovolore : 


M Q 7 
Gis = ai y Oas» (3. ) 
S$ 
unde y este distanța de la axa neutră pînă la punctul în care se calculează 
tensiunea. 


4) Suduri supuse la încovoiere și întindere sau compresiune : 


00= ap E PY om. (3.8) 
5) Suduri supuse la eforturi normale și tangențţiale : 
Gec = 02 372 < oa, (3.9) 
sau : 
Gec = ||o2-F-12 < cas, (3.10) 


unde Oa este rezistența admisibilă în materialul de bază. 
a) Îmbinări sudate cap la cap supuse la forțe axiale centrice (fig. 3.6). 
Condiţia de rezistență la solicitarea axială centrică se poale scrie (rela- 
ţia 3. )e | 
PF == A, Os; 


unde : 


As=la este aria secțiunii sudurii ; 


Q=sS  — - grosimea pieselor îmbinate (la grosimi inegale grosimea 
piesei mai subțiri) ; 


05 — tensiunea de întindere, respectiv compresiune din sudură. 


Pentru a realiza suduri avînd o capacitate 
portantă egală cu cea a piesei sudate se pot uti- F 
liza cusături înclinate cu un unghi f (fig. 3.7). 
Calculul unghiului 8 rezultă pe baza următoare- 
lor considerente : 


Fig. 36, Fig. 37. 
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Ț 85, 
IMBINĂRI | 
' Dati A O a 
Descompunînd forța normal și paralel cu cusătura se obține : 
Fu=F sin = alo; (3.11) 
F=F cos f= als. 
Tensiunile sînt : 
Fr Feosp 
i i -7ă al 
g_= În FSing (3.12) 
ia A +: 
| > qi: spania ae pia DRE E 
Tensiunea echivalentă fiind oes= Ve? + mi, rezultă : 
i F'sin e 
Dos =ăj = ai SC ase (3.13) 
În același timp, în materialul de bază tensiunea este: 
F 
Gp= = SC Oat.- (3.14) 
sb 
Împărțind inegalităţile (3.13) și (3.14) se obţine: 
: Sas c E 
sin 6 <-- (3.15) 
Sat 
Pentru : 0as=Ga; sin B=1 (nu este nevoie de cusătură înclinată); 


Gus 0, 9ă aa: sin PU, 8 pa D9” 
0as=0,70a: sin R=0,7; B=45. 


Sudura cap la cap înclinată mai prezintă și avantajul că concentratorul 
de tensiune datorit sudurii nu apare într-o singură secțiune transversală. 
b) Îmbinări sudate cap la cap supuse la momente încovoietoare. Se reco- 
mandă ca sudurile cap la cap supuse la încovoiere să aibă faţa cusăturii 
întinsă (fig. 3.32) sau să se execute cu completare la rădăcină. 
In caz că secţiunea îmbinării sudate este dreptunghiulară, tensiunea de 
încovoiere este : 
M, 6M î 
0; = vă ase îi A op (3.16) 


La grinzi scurte se ia în considerare și influența forței tăietoare Q. 
Si | (3.17) 


Ys max = > al” 


În acest caz tensiunea de comparație este: 
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emana acea, 


Pentru a asie il 
Pentru a asigura o capacitate portan 


ntă egală a cusăturii cu metalul de 
țiune unde momentul! încovoietor este 


bază, sudura nu se va aplica într-o see 
), ci se va executa într-o secțiune astiel încît să fie îndepli- 


maxim (fig. 3.8 
nită condiţia : 


M,; > %as 
EI ir Ie Ie Ka a . i $ 
M,; ina x îi Sai ui Y 


OR S i - sf a focal E ara : - 
do la oce cai SI caracter izate prin lungimea sudurii 1; și prin înălțimea 
triunghiulu reptunghi a, înscris în secțiunea transversală a sudurii 


(fig. 3.4). Ca urmare, grosimea sudurilor de colț plane sau convexe este : 


0.7 Ss, (3.19) 
În cazul sudurilor concave : 
a==0,5 s. (3.20) 


Lungimea de calcul a sudurii de colț trebuie să îndeplinească condițiile : 

> 40 mm; l>Ga. 

(a sudurile intrerupte, intervalul între suduri va îi ma 
elementele comprimate și maximum 30 s la elementele 
siunilor reale din sudurile de colt este ce 
de tensiuni la care sînt solicitate aces 


ximum 15 s la 
întținse. Calculul ten- 
omplicat din cauza stării complexe 
te suduri, 


lig. 39, 
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In figura 3.9 în care este reprezentată spre exemplificare o sudură de colţ 
frontală, se vede că secțiunea critică a sudurilor de colț este planul bisector 
al unghiului diedru în care se depune materialul de adaos. După cum se 
observă, secțiunea critică 1—1 este supusă la o solicitare compusă de întin- 
dere, încovoiere și forfecare. Deoarece este complicat a efectua calculul de 
rezistență la solicitarea compusă și ținînd seama că sudura prezintă rezis- 
tența cea mai redusă la foriecare (tabelul 3.5) s-a admis convenţional să 
se considere toate sudurile de colţ solicitate ia forfecare în secțiunea 
minimă al. 

Sudurile de colţ se verifică cu următoarele relații : 

1) Suduri supuse la compresiune sau întindere sau la o iorță tăietoare, 
acţionînd în centrul de greutate al îmbinărilor : 


F 
T= pr SS Tase Re 
ȘI TRa (3.21) 
2) Suduri supuse la încovoiere : 
M fa 
= pr Y STas (3.22) 
bă 


A 


a) Sudură transoersală (frontală) încărcată cu o sarcină axială centrică 
(fig. 3.10). 

Cele două suduri sînt supuse la întindere și la încovoiere datorită 
dezaxării e. Acoperirea p a plăcilor se ia p2>4s, unde s este grosimea plăcii 
celei mai subțiri din îmbinare. 

De obicei se face abstracţie de încovoiere și se calculează aceste cusături 
numai la întindere cu relaţia : 

F=Dălas (3.23) 


Condiţia pentru realizarea unei îmbinări în care atit profilul cît și sudura 
să asigure aceeași capacitate portantă este : 


2alGas = SlSat 
și, admiînd 0as=0,65 oa, rezultă : 


S 


A Amza 13 —— 0,77 Ss, 


Fig. 3.10. 
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Fig. 3.12, 


Dar as0/ s (relația 3.19), deci nu se pot realiza două cusături trans- 
versale care să transmită aceeași lorță ca și profilurile ce se îmbină, decît 
dacă se prelungește sudura şi lateral. ji 

De aceea, se recomandă ca sudurile de colț pentru îmbinări frontale sau 
transversale să îie prelungite dincolo de capetele muchiei, în jurul colțului 
pe o lungime de c>2a (îig. 3.11). | 

O altă soluție pentru realizarea de capacităţi portante egale în sudură si 
profil este realizarea de suduri înclinate (fig. 3.12; v. și $ 35.1,a): | 


Fa=F sinf; Fy=Fcosf; (3.24) 
_Fsing, F cos ș 
Os aia sia i 
a k F sin p | 
sei DĂ DI AA 2 a 
Gas = Ve > 2la ză 2pa - Vase (3.25) 


Pentru a asigura capacităţi portante egale în sudură și profil trebuie înde- 
plinită condiţia : | i 


2baraş 
“sin ş SOar 3 
aia ___ 2*0,65oap*0,7»s | „fala cela 
: ii 7 inu i Ie: sua (3.26) 


„b) Sudură transversală supusă unui moment încovoietor (fig. 3.13). Ten- 
siunea maximă în sudură este : 


M, 
Ts= pp SS Tasi 


Ss 


Fig. 3.14. 
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Dacă sudura este supusă la o sarcină axială și la un moment încovoietor, 
relația de calcul este: 


rs + A Sas (3.28) 
s$ $ 

c) Sudură laterală (longitudinală) supusă la o forţă axială centrică 
(fig. 3.14). 

La aceste cusături tensiunile de-a lungul sudurii nu sînt uniforme, ci 
maxime la margini și minime spre mijlocul cusăturii (v. lucrarea de labo- 
rator nr. 2). Cu cît cusătura este mai scurtă, cu atît diferenţa între tensiunea 
maximă și minimă este mai mică și deci repartiţia tensiunilor de-a lungul 
sudurii este mai uniformă. De aceea se limitează lungimea cusăturilor de colţ, 
laterale la 160 a. 

Relaţia de calcul a acestei suduri este (3.21): 

Pr 2lâzs 


d) Sudură laterală supusă la o forţă axială excentrică. 

În caz că se sudează, de exemplu, un cornier de o platbandă prin cusături 
de colţ laterale, forța acționează excentric îaţă de axa de simetrie a sudu- 
rilor. Pentru ca centrul de greutate al cusăturilor să coincidă cu axa neutră 
a profilului trebuie satisfăcute relațiile (fig. 3.15): 


Mi = Ma și PF+Fo=F 


(3.29) 
Mi = Frex ; Mo= Fo(b—ex), 
sau, conform relaţiei (3.29): 
Fiez= Fa(b—ex). (3.90) 
Pe de altă partie, 
je dlieg, Fo= alor ş 
care înlocuite în relația (3.30) rezultă : 
al Tsex = QloTs (b—e.). 
În felul acesta raportul lungimii cusăturilor este : 
b— 
LIRA Aa PIE (3.31) 


Fig. 3.15, 
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Suma lungimilor sudurilor este : Fig. 3.18. 


Ş, = It lo lo(R+- 1) 
SI, ca urmare : 


'A E, > l 'Ă Es dal 


i + | ) | 
2 PIE ARI „je a) FE 11-3 j ni | MI 
Din relația (3.21) rezultă : 
Sri F 
A PER dA 
zi das 
(relaţie de dimensionare) sau: 
T3= PS Tas momentului exterior i se opune cuplul de forțe Fe astiel că fiecare cusătură 
ci este solicitată la tortecare de forța (îig. 3.18, a): 


(relaţie de verificare). 
În caz că se ține seama de faptul că forţa F nu se află în planul bazei i Sia 
Pe RER ii (3 33) 


cornicrului (sau a unui profil U sau 1), ci la distanța e, atunci sudura ba 
trebuie calculată și la încovoiere, momentul încovoietor fiind (fig. 3.16): PI D ȘI 
Tensiunea din sudură va fi: 
c O ru 
ca ac i 0 a 5.3d 
M,; | (3.32) ii a! al (b + (24) ( ) 
Gis = ei tat _ | 
s Ipoteza repartiției uniforme a tensiunilor este valabilă în cazul sudurilor 
F F scurte. La suduri mai lungi, trebuie să se țină seama de faptul că tensiunea 
a (E Bla te Ea ad ca ata 8 ou e apare aa de Sel to pe PENE e AR lia raea AA pei ea Ra url sa ae afecte a ae 4 
SU a) GU A) este proporțională cu distanţa elementului de centrul de rotaţie (fig. 3.18, b): 
Des = Jaf ki < aa. e Sa a (3.35) 
e E max | 
Se recomandă a sc evita încărcarea suplimentară datorită momentului 
incovoietor Mi=Fey prin simetrizarea construcției (fig. 3.17), Momentul rezistent dintr-o secțiune elementară din sudură este: 
e) Sudură laterală supusă unui moment încovoielor (fig. 3.18). Admiţind | 
că tensiunile sînt uniform repartizate în sudură, se poate considera că AM = erse dA. 


Condiţia de echilibru al momentelor rezistente față de centrul de rotaţie 
se obţine prin integrare : 


(3.36) 


unde /ps este momentul de inerție polar al ariei secțiunilor sudurilor faţă 
de centrul de rotaţie. 

Dacă asupra îmbinării acționează și o îorță axială F, deoarece tensiunile 
produse de forță, rsp și de moment su au direcţiile diferite, ele se însumează 
vectorial : 


în tot = TsF+ Tm . (3.97) 


> ARE sai near spin Po ESI E RR IP Delhi iei 


H Fa 
3 Fig. 3.19. 
3 
H 

CELȚII ZI LUI II II ȘI 


î) Suduri combinate (transversale şi laterale) supuse unei forțe axiale FE 
(fig. 3.19). Forţa care se poate transmite printr-o asemenea sudură este 
(a 2) 

F=ar, Ş, [, 


unde XI este lungimea întregului perimetru al cusăturilor, din care se scad 
craterele de început și sfîrșit de sudură. 


) Suduri combinate supuse la un moment încovoietor (tig. 3.20). 

Pentru aceste cusături există mai multe metode de calcul, bazate pe diie- 
rite ipoteze. 

1) Ipoteza independenţei acţiunii forţelor (fig. 3.20, a). Pentru un calcul 
aproximativ se poate admite ipoteza simplificatoare că sudurile lucrează 
independent, adică momentul pe care-l preia îmbinarea cu cusătură combi- 


nată este egal cu suma momentelor preluăte de fiecare din componentele 
cusăturii (v. $ 3.5.2, bșid): 


(3.38) 
al (b+-a)+ E 


Metoda poate îi aplicată în cazul sudurilor combinate, cu cusături late- 
rale scurte. 


2) Calculul pe baza momentului de inerție polar (fig. 3.20, b). Momen- 
tul M tinzînd să rotească sudurile este echilibrat de momentele rezistente 
care produc în diferitele puncte ale sudurilor tensiuni proporționale cu razele 
vectoare e duse din centrul de rotaţie (centrul de greutate al cusăturilor 
sudate). 


Relaţia de calcul este (3.36): 


2 
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Fig. 3.20. 


Tensiunea maximă din cusătură este : 


(3.39) 


În cazul cînd asupra îmbinării lucrează și o forță tăietoare Q se con- 
sideră că ea solicită numai cusăturile după direcția forței Q. î. 

3) Calculul pe baza momentului de inerție axial al cusăturii. | i 

Se admite că momentul M e echilibrat de momentele forțelor preluate e 
cusături și că tensiunile depind liniar de distanţa la axa geometrică a 
elementului 
îs 2 PSmax, (3.40) 


? 


y Ymax 


Ts max 
My= IA Ed 
Ymax 


(3.41) 


RDI CPR a ia 
Utilizarea acestei metode este raţională în cazul unor forme complicate aie 
cusăturii (fig. 3.20, 0). 
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Fig. 321. 


h) Îmbinare în T cu cusături bilaterale supusă la întindere. Planele 
AB, A'b', înclinate cu 45* faţă de direcţia forţei (secţiunea minimă) conțin 
secțiunile periculoase. Forţa F, ce revine unei secţiuni va îi (Lg. 6:21); a 


dia adi ca le SE 
îi 2cosa 5? (3.42) 


Făcîndu-se abstracție de repartiția neuniformă a tensiunilor în secțiunea 
periculoasă se poate scrie: 


i ae a TI (3.43) 


Această simplificare e valabilă pentru grosimi a sub 5 mm, cînd practic 
are loc o egalizare a tensiunilor. 

Condiţia ca atît sudura, cît și piesele care se îmbină să aibă aceeași capa- 
citate portantă este: 


Ql-0,65-c 
si Cat == ae : (3.44) 
0,7 As 
A paie ÎS (3.45) 


Prin urmare, pentru o utilizare raţională a materialului pieselor sudate, 
cît și a sudurii ar îi necesar a se lua a=1,l s, ceea ce practic este greu de 
realizat din cauza condiției a<5 mm. 

i) Îmbinare în T cu cusături bilaterale supusă la încovoiere (Ig 3.22); 
ȘI aici secțiunile periculoase fiind înclinate cu 450 față de axa piesei, se 


% 


| 
| 
| 
i 
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Fig. 3.22, 


Fig. 3.23. 


consideră modulul de rezistenţă W, al secţiunilor AB, A'B', rabătute pe un 
plan perpendicular pe axa piesel : 


W; > ETOLO m 


(3.46) 
Mi 
Tg == W, <Tase 


Se recomandă a se lua a=0,7 s. i 
Cînd forța tăietoare Q este importantă (braţul momentului încovoietor 
e redus) sc calculează tensiunea echivalentă cu relaţia : 


es ]/02, + 372 <C Oas 
unde : 


ae AL, 3.47 
Ei Dap 7 za] (8.47) 
|) Suduri de colț care transmit un moment de torsiune (îig. 3.23; 
v. Și fig. 9.30). 
Tensiunea medie în secțiunea periculoasă este : 


Modulul de rezistenţă polar al secţiunii periculoase rabătută într-un plan 
perpendicular pe direcția momentului de torsiune are valoarea : 


aa > Et (3.48) 


unde : 


d, 
> d+2a 


E 


k) Îmbinări sudate întărite cu eclise (fig. 3.24). Utilizarea ecliselor se 
admite numai la piese supuse la solicitări statice. Nu se admit eclise care 
produc o solicitare suplimentară de încovoiere. 

Imbinările sudate întărite cu eclise se execută în așa fel, încît să fie 
utilizată toată capacitatea portantă a pieselor îmbinate, ţinînd seama că 
rezistența admisibilă a sudurii este inferioară rezistenţei admisibile a elemen- 
telor îmbinate. Prin urmare, secțiunea eclisei rezultă din relaţia : 


AGat—A Gas = 2 AseOae * (3.49) 
IDR mut (3.50) 
qe 
unde : 
Ase este secțiunea cusăturii sudate a unei eclise ; 
A — secțiunea pieselor care se îmbină ; 
Gas —— rezistența admisibilă a sudurii cap la cap; 
Gae — rezistenţa admisibilă a sudurii eclisei ; 


Ga — rezistenţa admisibilă a materialului pieselor care se îmbină. 

In figura 3.25 este prezentată o îmbinare sudată cu eclise pentru mărirea 
capacității portante a sudurii cap la cap a unui profil |. 

1) Suduri în tăieturi (fig. 3.26). Astiel de suduri se utilizează atunci cînd 

nu se poate realiza lungimea de cusătură rezultată din calcul. În figura 3.26 

sint prezeniate și condițiile constructive care se impun sudurilor în tăieturi. 


(= A +1(0-z) 


Paz) 
tă ri 
Dar Ju atv A e dt av, TI 


RIZIIZIZZ IT 


Fig. 3.25. Fig. 3.26. 
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Lungimea de calcul a sudurii inelare e dată de relaţia :. 


=2L+r(d—a), (3.51) 
Capacitatea portanță. a-unei tăieturi sudate este : | 
ii Peslbieaa » în Stara (3.52) 


35.3.Suduri prin presiune. La piesele care urmează a îi sudate cap la cap prin 


presiune, trebuie să se prevadă un adaos la dimensiunea piesei. Dimensiunile 
adaosurilor aa se iau în funcţie de diametrul piesei ag= (0,4... 0,7)d, cres- 
cînd cu scăderea diametrului piesei de sudat. 

Sudura în puncte se calculează la forfecare cu relaţia : 


ze = <a 9 (3.53) 
4 


dea J 
F este forţa care lucrează asupra punctului de sudură ; 


d — diametrul punctului. 
Oas = 0,59a.. 
Diametrul punctului de sudură trebuie să satisfacă relaţia :. 
d= 1,5 Smin +5 mim, 


unde Smin este grosimea elementului minim de îmbinare. aaa 
în cazul cînd o îmbinare de n puncte de sudură e supusă la o forţă axială, 
se consideră că forța se repartizează uniform pe cele n puncie. | 
În cazul îmbinării a două elemente, distanţa între două puncte de sudură 
(pasul) se ia: 
p>5d şi p>6Omm, 
iar în cazul îmbinării a 3 elemente : 
p>4d şi p>80mm. 


Distanţa de la punctul de sudură la marginea elementului se ia cel 
puţin 2 d. 


3.5. 


> 


SUDURI DE REZISTENȚA-ETANȘEITATE 


Aceste suduri se utilizează la execuţia cazanelor cu abur și a altor vase 
supuse la presiuni interioare, înlocuind aproape complet nituirea. | 

Vasele cilindrice se calculează cu relația (2.25), introducîndu-se rezis- 
tența admisibilă la întindere a materialului virolelor. 


7 — Organe de mașini 


98 j | | 


Fig. 3.97. Fig. 3.28. 


Rezistenţa admisibilă depinde de temperatura și presiunea la care lucrează 
vasul. Pentru 24250 *C și ps< 150 N/em2 rezistența admisibilă este : 


ps, 


Pentru temperaturi 250*C << 350 <C, rezistența admisibilă se calcu- 
Jează în iuncție de limita de curgere la cald, la temperatura de regim (032), 
iar la temperaturi £ > 350 *C se pornește de la limita de îluaj. 


Peniru coeficientul de calitate al sudurii e se admit valori în domeniul 
e=—0,7...1,0, valoarea minimă admițîndu-se pentru sudura executată ma- 
nual fără completare la rădăcină, iar cea maximă pentru sudura automată 
sub îlux executată pe ambele părți. ă 

Verificarea rezistenţei îmbinărilor sudate se face în secțiunea transversală, 
deoarece aici apar și tensiuni de încovoiere (fig. 3.27), cu toate că tensiunile 
de întindere sînt de două ori mai mici decît cele din secțiunea longitudinală : 


a PD Ă 
e asa)! (3.54) 
0is=- mari (3.55) 
Ss 
fst Gis SC Oas » (3.56) 


La sudarea cazanelor nu se admit decît îmbinări cap la cap. Suduri de 
colţ se admit numai la îmbinarea părţii cilindrice cu fundul în cazul cînd 
grosimea pereţilor s< 20 mm, în care caz lățimea părții care se suprapune 
trebuie să fie cel puţin 4s. 

Vasele avind grosimea pereților s3> 32 min, ca și acelea la care raporiul 
D Y / . ; A 
3 “ 16, după sudare trebuie supuse unui tratament termic de revenire. 

Distanţa de la cusătura sudată pînă la partea rotunjită a fundului trebuie 

să satisiacă condiţiile din figura 3.28. 
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PROBLEME CONSTRUCTIVE ALE IMBINĂRILOR SUDATE 


E A > A A ă si i 
Tinînd seama că sudura și zona învecinată sînt at sia eoneie 
4 a Ca . i Ci 
suplimentare datorită procesului ci Aaaa pa ff e 
e fi entru r 
a ii constructive, specifice. Asitel, pentr Ein 
arii te InaSuti CO aa | de căldură, preferîndu-se cusături 
: > din s se va evita acumularea de ; ] 
interne din suduri | dee ţ de vedere economic (v. $ 3.4.9). 
N > sînt avantajoase și din punct de e eCONOI 
subțiri, care sînt ava sui ăturile subţiri există pericolul de tormare 
»uie avut însă în vedere că la cusăturile subț | i | 
Ţrebuie avut însă în + . sudurile de rezistență vor avea cel. 
ensită și pori, motiv pentru care sudur ăia 
de martensită și pori, ni : : ecta ordinea corectă de 
e. ȘI -osime același motiv se va respec 
in 3mm grosime. Din Ag a i rea de 
pupa i ii anularea tensiunilor interne. Se va aie Spa 
cusătuți (fig. 3.29,a) și se vor asigura condiţii ȘI beta deten 
; ) e . ] Ei a tat Ma = . E: 
(ra 3.99, b). In limita posibilităţilor, sudurile de rezistență se 
3. 399,0). A 
siona în cuptor la 600 *C. 


Se 3 evit 
20/ammerarea 
de cys3turi 


Gresit 2 


L d 


Se vor asigura cmndtii de 
deformare l/beră 
Fig. 3.29. 
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[e ewtat Ze preferat 


(lo ev/fat 
pote ap d Puii ie 


(le preferat 


Se va era pe cît positi/ pretucrare 
Arealatilă sepra/elelar 


Pentru a realiza construcţii sudate ieftine : 
—— se va evila pe cît posibil prelucrarea prealabilă Î 
alabilă a suprafeţe | 
(tz. 3805; p prăiețelor de sudat 
—— se va câula să se facă cît mai multă e i ă și j 
— se va ci Să se facă ci conomie de manoperă și mat 
(cusături, tăieturi, îndoiri ete. — fig. 3.91) ie At 
Pentru a mări capacitatea portanță 
toarele măsuri : 
— la suduri supuse la încovoi ădăci ăturii | 
+puse -ovoiere, rădăcina cusăturii se va scoate di 1 
Pa Li . Ș d A e "e [a , ui i i = i îi 
solicitată la întindere. (fig. 3.32); Mea ea 


(le evitat 


a 
? 


a îmbinărilor sudate se vor lua urmă- 


a preferat 


fconomre de cusături, tâ/eturi, îndoirr etc. » 

Fig. 3.31. 

Gresit Corect 
i / 


ȚIRE 


Rădsena cus&firii se va scoate din Z0n3 întinsă 
Fig. 3.32, 


Corect Corect Gresit 
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Pe cit posibil Sudurile 
<e var descărca de În- 
cărcăr! 


Se var evita cusături 
Cu 'NCârcăr! excentrice 


Fig. 3.38. 


Fig. 3.35. 


Se var evita suduri în 
/ocur! greu Z6Ces/f/le 


— se vor evita cusăturile cu încărcări excentrice (de exemplu, T unilateral 
— Îig. 3.33); 

— pentru mărirea rezistenţei la oboseală a cusăturilor sudate se reco- 
mandă ecruisarea prin ciocănire ; sudurile cap la cap se prelucrează plan, 
iar sudurile de colț se execută de secțiune concavă, de preferință cu laturi 
inegale (fig. 3.4, d); | si îi 
pe cît posibil, sudurile se vor descărca de solicitări prin măsuri con- 
structive (fig. 3.34); | ge | ii 

— se va evita sudarea de jos în sus (dificilă), ca și sudurile în locuri. 
greu accesibile (fig. 3.35). 


. ÎMBINĂRI PRIN LIPIRE, INCLEIERE, CHITUIRE 


îmbinările prin lipire se pot realiza folosind ca element de îmbinare unele 
materiale metalice sau nemetalice (adezivi, cleiuri), - 

Diferenţa între o îmbinare prin lipire și sudură constă în faptul că la 
lipituri, temperatura de topire a materialului de adaos este sub temperatura 
de topire a materialului de bază. | 
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Avantajele lipiturilor cu adaos metalic faţă de îmbinările prin sudare 
constau în faptul că ele se execută cu o încălzire relativ redusă, ceea ce evită 
în general tensiunile interne și deformaţiile ; totodată, utilajul tehnologic 
necesar este simplu și ieftin. 

Ținînd seama că lipirea se poate executa pe suprafața de contact a pie- 
selor îmbinate (fig. 3.36), și nu numai cu cusături laterale ca la îmbinările 
sudate, ea permite realizarea de capacităţi portante ale îmbinărilor egale cu 
cele ale metalului de bază, cu toate că rezistențele lor admisibile sînt mici, 

Inconvenientul prezentat este că necesită materiale de adoas deficitare 
(cele metalice), producînd aglomerări de material (datorită suprapunerilor 
pe supraieţe relativ mari). 

Lipiturile cu material de adaos metalic sînt de două feluri : lipituri moi 
și lipituri tari, în funcţie de temperatura de topire a aliajului de lipit ; astiel, 
cele care se execută sub 450*C sînt lipituri moi, iar cele peste această 
temperatură sînt lipituri tari (numite și brazuri). 

Ca materiale de adaos pentru lipire, pentru lipituri moi se folosesc aliaje 
de cositor și zinc, iar pentru lipituri tari, alamă, zinc, aliaje de argint și de 
aluminiu, 

Lipiturile moi au rezistențe admisibile mai scăzute decit lipiturile tari. 
Astiel la lipituri moi zas<20 N/mm:, la lipituri tari, pe bază de aliaje de zinc, 
Tar (0 N/mm?, iar la cele pe bază de alamă și aliaje de argint 
Taz 60... 80 N/mm?. 

Calculul unei îmbinări prin lipire prin suprapunere solicitate de o iorță 
axială se execută cu relația (îig. 3.36): 


F = lbrș, (3. 


l și b fiind respectiv lungimea și lăţimea îmbinării. 
Lipiturile solicitate de momente încovoietoare se calculează cu relația : 


M:;= Was, (3.58) 


unde W, este modulul de rezistență al lipiturii [w.= Le 


Lipiturile moi se folosesc de obicei la îmbinarea conductoarelor electrice 
Și cu scopuri de etanșare (cutii și vase în industria alimentară, aparatură 
sanitară etc.). | 


Fig. 3.36, 
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Deoarece lipiturile și în special cele moi au o rezistență mecanică scăzută, 
ele se vor descărca constructiv de solicitări. In figura 3.37 se indică cîteva 


soluţii constructive corecte, după ce s-au indicat soluţiile necorespunzătoare. 


Lipiturile cu adezivi (cleiuri) se realizează prin aplicarea într-un strat 
subțire a unui adeziv, între cele două piese de îmbinat prin suprapunere. 

Adezivii sînt foarte variați. Ei conţin în general un material care se 
evaporă, restul substanței întărindu-se. și aderind la cele două suprafeţe 
care se îmbină. | 

Se îmbină prin lipire : lemnul și hîrtia (încleiere), cauciucul (vulcanizare), 
metalele (lipire cu adezivi). Adezivii pentru lipirea pieselor metalice sînt 
de obicei polimeri de diferite tipuri : fenolici, polivinilici, epoxidici,. alchi- 
dici etc. 

În cazul unor îmbinări mai complicate, de exemplu pentru fixarea unui 
cuzinei de rubin într-un; lagăr se folosesc ca element de îmbinare chiturile 
(ciment, chit de magneziu, chituri de topire. care se dizolvă în alcool și apoi 
se întăresc etc.). | 

Calculul acestor lipituri se execută la îel ca și cele cu material de adaos 
metalic. Rezistenţa admisibilă la forfecare a adezivilor sintetici ajunge pînă 
la zar 50 N/mm?. 

Lipirea cu adezivi s-a răspîndit foarte mult datorită următoarelor avantaje : 

a) elimină apariţia tensiunilor interne ; 

b) permite îmbinarea unor materiale nesudabile, ca și a unor piese din 
materiale diferite ; 

c) evită coroziunea de contact; 

d) tehnologie simplă și ieftină. 

Dezavantaje : 

a) nu rezistă la temperaturi ridicate (peste 200 *C); 

b) nu prezintă siguranţă în timp; 

c) control nedistructiv dificil. 
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Lungimea suprafeței de suprapunere nu poate fi mărită oricît pentru a 
obține capacități portante mari din cauza repartiţiei neuniforme a tensiunilor 
de-a lungul lipiturii. De aceea se limitează lungimea lipiturii la L< 15 s. 

În figura 3.98 se indică o serie de soluţii constructive pentru mărirea 
capacității portante a lipiturilor cu adezivi. 


3.9. IMBINĂRI NEDEMONTABILE SPECIALE 


In afară de îmbinările nedemontabile clasice studiate -mai înainte se folo- 
sesc și o serie de îmbinări speciale ca: îmbinările poansonate, îmbinările 
cusute, îmbinările prin răsfingere, îmbinările prin nervurare. 

Imbinările poansonate se realizează prin poansonarea tablelor de grosimi 
pînă la 6mm, prezentînd avantajul unei rezistenţe mari și a lipsei unor 
organe speciale de îmbinare. AI etil 

Imbinările cusute se. realizează prin 'coasere cu ajutorul unor agrafe de 
sîrmă de oţel (6, =1500...2 500 N/mm2?) pe: mașini de cusut speciale. 
Mașinile execută tipuri diverse de agrafe (cusături) (fig. 3.39). 

Se pot îmbina prin această metodă piese de metal între ele, ca și piese 
de metal cu piese din materiale nemetalice sau piese din materiale nemeta- 
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Fig. 3.39. 


lice între ele. Grosimile maxime ale pieselor de îmbinat sînt limitate de 
rezistența pe care o opuue materialul respectiv la pătrunderea capetelor 
agrafelor. Astiel, de exemplu, tablă de oţel moale cu tablă de oţel moate, 
maximum 1;2 mm ; cu cauciuc, 6 mm ; aluminiu moale cu aluminiu, 2,5 mm ; 
cu plută, 12 mm etc. 

Calculul și verificarea îmbinării se execută cu relaţiile folosite la îmbină- 
rile nituite. | 

Îmbinările prin răsțringere se aplică la piese subţiri, deoarece ele se reali- 
zează prin îndoirea extremității unei piese. Operația de răsirîngere se reali- 
zează cu ajutorul unor role (fig. 3.40). 

Din categoria îmbinărilor prin răsfrîngere fac parte și îmbinările denumite 
prin falț (fig. 3.37, b). 

Îmbinările prin nervurare se realizează prin presarea unei piese într-o 
adîncitură dintr-o altă piesă (fig. 3.41) sau prin presarea concomitentă (la 
piesele de grosime mică) a ambelor piese (fig. 3.42) cu ajutorul unor role. 
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C. IMBINĂRI DEMONTABILE 
4. ȘURUBURI ȘI ÎMBINĂRI CU PIESE FILETATE 
4.1. INTRODUCERE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Șuruburile și îmbinările cu piese filetate sînt îmbinările demontabile cele 
mai răspîndite în construcția de mașini. Adesea șuruburile reprezintă organe 
de mare răspundere în mașină, un mare număr de avarii la maşini fiind 
cauzate de îmbinări filetate necorespunzătoare. 

Șurubul a apărut în urmă cu peste 2 000 de ani și se folosea la presele 
pentru stoarcerea strugurilor. Acest șurub se reatiza prin pilirea fletului 
dintr-o bară cilindrică din lemn. Apariţia strungului cu șurub conducător 
a permis realizarea de filete de profiluri și dimensiuni foarte variate. Din 
cauza marii răspîndiri a îmbinărilor cu șuruburi, s-a impus standardizarea 
atit pe plan naţional, cît și internațional a filetelor, șuruburilor, piuliţelor, 
cheilor, elementelor de asigurare ete. 

Piesele filetate se utilizează ca organe de îmbinare, la dispozitive de măsu- 
rare și reglare și ca șuruburi de mișcare. 

Imbinările filetate prezintă avantajul de a permite realizarea de con- 
strucții compacte în forme foarte variate şi de a putea fi montate și demon- 
tate cu mare ușurință. Permit, de asemenea; realizarea de forțe axiale mari, 
forțele de stringere necesare fiind relativ mici. Printre dezavantajele lor se 
numără : puternic concentrator de tensiuni, îmbinările filetate prezintă peri- 
col de autodeșurubare, iar șuruburile de mișcare au randament redus. 

Piesele filetate se folosesc totdeauna în pereche, piesa cuprinsă filetată 
la exterior fiind denumită generic șurub, iar piesa cuprinzătoare, filetată 
interior, piuliță. | 


4.2. ELEMENTE CONSTRUCTIVE ALE IMBINĂRILOR CU PIESE FILETATE 


4.2.1.Filete, descriere, clasificare. Filetul reprezintă elementul comun tuturor îm- 
binărilor filetate. 

Din punct de vedere geometric, filetul se definește drept un corp generat 
de un profil generator situat într-un plan meridian al unui corp de revoluție, 
numit corp de bază și care are o mișcare elicoidală în jurul axei acestui corp, 
denumită axa [iletului. Elicea după care se deplasează profilul generator 
se numește elice directoare, iar profilul care generează filetul, profil gene- 
rator (fig. 4.1). | 
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Profi! Flancul Filetulur 


Fundul filetat | 


Spire Rilefulu 


Fig. 41. 


Din punct de vedere tehnologic, filetul este o nervură elicoidală pe o 
suprafață de revoluție cilindrică sau conică (în exterior în cazul şurubului 
și în interior în cazul piuliței). 

Principalele elemente geometrice ale filetului sînt (fig. 4.1): | 

— prolilul filetului, îigura care se obține prin intersecţia unui plan meri- 
dian cu suprafaţa filetată ; SR | 

— unghiul filetului a, unghiul ilancurilor profilului filetului ; 

— pasul filetului p, distanţa dintre tancurile paralele a două spire conse- 
cutive, măsurată paralel cu axa filetului. 

Deoarece se folosesc citeodată și filete cu mai multe începuturi s-a întrodus 
noțiunea de pasul elicei py , care reprezintă pasul mișcării elicoidale a sec- 
fiunii care generează filetul. Între pasul îiletului și pasul elicei există relația : 


Ps=pi (4.1) 
unde i este numărul de începuturi ale filetului. Filetului pe lungimea unui 


pas i se spune de obicei spiră. Lu 
In funcţie de sensul de întășurare a elicei pe suprafaţa de bază, filetul 


“poate fi spre dreapta (cazul cel mai frecveni) sau spre stînga. 


Diametrul exterior al filetului este diametrul măsurat între vîrfurile file- 
tului șurubului d sau între îundurile filetului piuliței D. „a 

Diametrul interior al filetului este diametrul măsurat între fundurile file- 
tului șurubului d, sau între viriurile filetului piuliţei Di. 

Diametrul mediu al filetului da; Da este media aritmetică a diametrelor 
d și di (respectiv D și Di). | | | 

Deoarece la unele tipuri de filete profilul filetului s-a obținut prin teșirea - 
unor figuri geometrice simple (de obicei triunghiuri) s-a introdus noțiunea 
de profil primitiv care reprezintă profilul obținut prin intersecţia flancurilor 
îiletului (profilul fără teșiri, îig. 4.3). 
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Fig. 4.2. 


Unghiul de înclinare a spirei. filetului (panta filetului), B, este unghiul 
format de linia elicoidală cu un plan perpendicular pe axa piesei filetate. 
Unghiul de înclinare variază în funcţie de diametrul pe care se măsoară 
(fig. 4.2). In calcule se consideră unghiul corespunzător diametrului mediu : 


Pr ip 
CA dr aaa A (4.2) 
, Tabelul 44 
Clasificarea filetelor 
-fixare 
—Scop —|-fixare-etanșare 
—mișcare 
— metric (M) 
—triunghiular Ă „in toli () 
(W hitworth) 
—pentru țevi (G) 
—trapezoidal (7r) 
Ei n, SU VOR 
Proiil —|_pătrat (Pt) 
—dinte de ferestrău (S$) 
—rotund (Rd) 
Filete — —E.dison (E) 
| —normal 
—Mărimea pasului —|-—fin 
lomare 
|Număr de începuturi ales E 
—multiplu 


L) 
șI la a î —cilindrie 
—Forma: corpului de bază — i 
fiti a a —conic 


"I—Sensul de înfășurare —drept 
a spirei dă 
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La șuruburile de fixare unghiul de pantă este cuprins între 1 și 5*, pe 
cînd la. șuruburile de mișcare cu mai multe începuturi unghiul de pantă 
are valori mai mari. 

Înălțimea teoretică a filetului, HI, este înălțimea profilului primitiv 
(fig. 4.3). | PN: 

Înălțimea jletului, ha, este distanța măsurată perpendicular pe axa 
jiletului, între vîrful și fundul Hletului (fig. 4.3). | | 

Înălțimea utilă a filetului, Fu, este înălțimea zonei de contact a flancurilor 
filetului șurubului și piuliței, măsurată perpendicular pe axa filetului. 

Filetele se pot clasifica din mai multe puncte de vedere. În tabelul 4.1. 
se indică o clasificare a filetelor cu simbolizarea lor după STAS. 

Filetele de fixare se execută de obicei cu profil triunghiular, deoarece 
acest profil are frecare și rezistență mărită și tehnologie simplă, 

Filetele de fixare-etanșare se execută de obicei cu profil triunghiular, 
dar fără jocuri, pentru a asigura astfel etanșeitatea. 

Filetele de mișcare și forţă se execută cu profil trapezoidal, pătrat și dinte 
de ferăstrău. 

Filetul metric este filetul cel mai răspîndit. In 1898, la Congresul de la 
Ziirich s-a realizat pentru prima oară standardizarea internaţională a aces- 
tui filet sub numele de SI-Sysfeme International. Filetul metric, conform 
STAS. (fig. 4.3) corespunde filetului SI avînd același profil primitiv (un 
triunghi echilateral cu latura egală cu pasul p), aceeași gamă de diametre 
și aceleași valori pentru pas. Vîriurile triunghiului sînt trunchiate paralel 
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cu baza la H/8 la vîriul șurubului și fundul piuliței și la H/4 la fundul 


șurubului și vîriul piuliței. Ca urmare înălțimea efectivă a filetului este 
Hi = 2- H=0,54197 p. 


Recomandarea ISO, pe baza căreia s-a redactat „STAS 6371-61; Fileie 
metrice. Profilul filetului nu fixează o formă anumită a fundului filetului 
la șurub și piuliță, însă prevede ca în practică fundul filetului să fie rotunjit 
și degajat peste diametrul exterior la piuliță și sub diametrul interior la 
șurub (fig. 4.3). 

Forma tundului filetului la șurub, în spaţiul limitat de diametrele d. =D, 
și da (vezi figura de detaliu 4.3,b) poate fi teșită plan sau rotunjită cu 
raza r=H/6—0,14434 p. 

Se prevăd două feluri de ajustaje pentru îmbinările filetate (cu filete 
metrice) și anume : 

— un ajustaj normal, fără joc minim la flancurile filetului (corespunde 
ajustajului alunecător de la îmbinările cilindrice); 

— un ajustaj special, cu joc minim la flancurile filetului. 

Dimensiunile filetelor metrice de uz general sînt standardizate în 
STAS 91-61; diametrele sînt standardizate în 3 șiruri în ordinea de prefe- 
rință, ceea ce permite o restringere a nomenclaturii de SDV-uri. 

În afară de filetul metric normal este standardizat în STAS 511-629 filetul 
metric fin care are la același diametru exterior ca al îiletului normal pasul 
mai mic și înălțimea filetului mai mică. 

Se folosește la piese tubulare 'cu pereţi subțiri, la filete de măsurare și 
reglare, la piese solicitate la oboseală etc. 

În simbolul filetului metric fin, spre deosebire de cel normal, se întroduce 
și pasul (de exemplu: M27 — filet metric normal; M27xX1 — filet metric 
iin avînd p= mm). 

Filetul în țoli s-a standardizat la noi pentru a îi folosit la fabricarea unor 
piese de schimb, neputînd fi aplicat la proiectarea de piese noi. Profilul 
primitiv al filetului în țoli este un triunghi isoscel, unghiul opus bazei fiind 
de 55* și baza egală cu pasul p: p= Bf, z fiind numărul de spire pe un ţol. 

Virturile profilului sînt arce de cerc racordate la laturile triunghiului și 
se găsesc la distanță H/6 de virtul triunghiului. 

Filetul Whitworth poate fi fără joc de vîrt (filet etanș) și cu joc la 
viri, cînd are pe ambele părți un joc a=0,074p. 

Profilul în țoli, conform STAS 611-49, diferă de filetul Whitworth 
prin aceca că vîriurile filetului sînt tăiate drept, iar fundul filetului poate 
avea orice formă. 

Filetul în țoli pentru țevi (STAS 402-49) are același profil ca și filetul 
în țoli normal, însă are pasul mai fin și este fără joc la vîrt și fund pentru 
a se asigura etanșarea. 
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filet trapezolasl 
Fig. 4,4. 


Ceea ce este specific filetului în țoli pentru ţevi este faptul că simbolizarea 
filetului este în funcţie de diametrul interior al ţevii (G 3” înseamnă un 
filet în țoli fără joc pentru o ţeavă de 3 țoli). 

Filetele de mișcare se execută cu unghiul flancurilor cît mai mic, pentru a 
se reduce frecarea și uzura (v. $ 4.4.2) și cu unghiul de pantă mare pentru 
a mări randamentul (v. $ 4.4.5). Din figura 4.4, unde sînt reprezentate 
cele 3 tipuri uzuale de filete de mișcare, rezultă caracteristicile lor geometrice. 

Dintre filetele pentru șuruburi de mișcare cel mai răspîndit este filetul 
trapezoidal, care este mai tehnologic și mai rezistent decît îiletul pătrat și 
permite eliminarea jocului datorat uzurii (dacă piulița este divizată). Filetul 
ferăstrău se folosește pentru transmiterea mișcării într-un singur sens. 
Filetul pătrat prezintă frecarea minimă (&==0), este însă netehnologic. | 

Filetele de mișcare sînt standardizate în trei variante: cu pas normal, 
cu pas mare și cu pas fin. 

Filetul rotund se utilizează la piese din materiale izolante și la șuruburi 
de oţel expuse coroziunii, cît și ca filet presat pentru tablă (filet Edison 
— electrotehnic — pentru dulii și socluri). 

în STAS mai sînt standardizate cîteva filete speciale, ca : filetul pentru 
valve (STAS 1270-56), filetul pentru ]ixarea rulmenților (STAS 3542-53), 
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4.2.2.Șuruburi, piuliţe, chei. Elementele unei îmbinări filetate sînt următoarele : 


, 0” pi p, = . si fa pi 4 ga * xi pă o 

Z/4/4 . șurub, piuliță, rondea și dispozitive de siguranţă. Citeodată unele elemente, 
///(4[ 2 ca rondele, siguranţe etc. pot lipsi. Printre elementele auxiliare se numără 

LAZI A cheile. | 

4 SSI există un număr toarte mare de forme constructive de şuruburi. In tabe- 


Da ee) > | , 
A Si | lul 4.2 și figura 4.7 se indică o clasificare a șuruburilor de fixare uzuale 
= SI Su | utilizate în construcția de mașini. 


i Aa ca e ! | 
pie a tan SS | Tabelul 4.2 
- - ici Clasificarea șuruburilor 


| Fig. 45. i A: | —cu cap și piuliţă 
jiletul în țoli special pentru locomotive (STAS 1629-51), filetul pentru racor- esa tit 
duri olandeze și piese speciale (STAS 1765-50) etc. | E 07 pile 
In afară de filete avind corpul de bază cilindric se utilizează și filete | -După formă  —i-tijă filetată 
conice, Filetul conic (îig. 4.5), datorită rigidităţii variabile a spirelor sale | —de fundație 
riul la înșurubare o etanșare bună; de asemenea se montează repede | —cu ochi 
datorită faptului că un număr mare de spire este ce i Î | 
„că 1 Dire este concomitent în contact. | —autotăietor 
EI este standardizat în STAS 7339-65 și STAS 6423-65. Filetul se poate tăia | 
cu bisectoarea unghiului flancului perpendiculară pe axa piesei (fig. 4.5, a — | —cu filet dreapta 
caz mai îrecvent) sau perpendiculară pe generatoare (fig. 4.5,b). je direcţia “|_cu filet stinga 
| O problemă importantă o reprezintă ieșirea (fig. 4.6, a), respectiv dega- | dig 
jarea filetului (îig. 4.6, b). Este de preferat filetul cu degajare față de cel | în vagoane 
cu ieșire, din cauză că reprezintă o soluţie mai tehnologică. | —pătrat 
Interschimbabilitatea elementelor” îmbinărilor filetate se asigură dacă | Șuruburi. — | -cu lăcaș hexagonal 
pasul, diametrele (interioare, exterioare și medii) și unghiul flancurilor sînt | cilindric -—erestai 
egale. Aceasta se realizează în cadrul anumitor ajustaje reglementate prin | 1-După forma — —striat 
standarde de toleranţe. Din acest punct de vedere filetele se execută în | capului —semirotund 


3 clase de precizie : grosolană g, mijlocie m și fină E ţ ic (înecat) 
—TONCONIC (Ilneca 


—ciocan 
—cu nas 
—brute 
—După precizia de—|-semiprelucrate 
execuţie —preluerate 


Suruburile prezintă o varietate mare de forme în ceea ce privește forma 
capului, cea mai frecventă fiind cea hexagonală. Șuruburile pot fi cu sau 
fără piuliță. Varianta cu piuliță (fig. 4.7,a) este comodă dar inestetică. 
Varianta de șurub fără piuliță (fig. 4.7, b), care se înșurubează în una din 

- piese și este trecut liber prin cealaltă are dezavantajul că în urma unor 
| montări și demontări dese îiletul din piesă se uzează. In figura 4.7, a se 
Fig. 4.6. | prezintă cotele principale ale capetelor hexagonale uzuale. 
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- Surubul prezon (îig. 4.7,c) înlocuiește cu succes construcția de mai sus. 
Șurubul e îiletai la ambele capete și e introdus în locașul său cu ajutorul 
unei chei speciale sau cu două piulițe strînse una peste cealaltă. 

Suruburile pentru fixarea mașinilor pe fundaţie au o astfel de formă încît 
să asigure o bună aderență între șurub și mortarul de ciment al fundaţiei 
(fig. 4.7, €). 

Șuruburile cu ochi se folosesc pentru ridicarea și transportul unor piese 
(fig. 47, f). 

La înșurubări frecvente și în cazul existenței unui spaţiu liber pentru 
manevrarea cheii suficient de mare se utilizează șuruburi cu -cap pătrat 
(fig. 4.7, g). 

Șurubul cu cap cilindric și locaș hexagonal interior (fig. 4.7, h) s-a răs- 
pîndit foarte mult în ultima vreme, datorită faptului că poate fi înecat într-o 
adincitură din piesă, are gabarit redus și aspect estetic. Totodată cheia este 
simplă (o vergea de profil hexagonal îndoită). Hexagonul interior din cap 
se execută prin refulare. 

Capetele crestate și striate (fig. 47,i și ]), cît și cele semirotunde 
(îig. 4.7, k) se folosesc numai pentru dimensiuni mici de șuruburi. 

Șuruburile cu cap tronconic înecat (fig. 4.7, [) se folosesc în special atunci 
cînd este necesară o suprafaţă fără ieșituri. 

Șuruburile crestate (cilindrice, semirotunde, tronconice etc.) se execută 
în prezenti mai frecvent cu crestătură în formă de cruce (fig. 4.7, m), aceasta 
asigurînd o durabilitate mai mare a crestăturii. 

Șuruburile cu cap ciocan (fig. 4.7, n) prezintă avantajul că pot îi montate 
i mai aproape de peretele exterior al unei piese, de exemplu de peretele 
f vasului la care se montează un capac. 

Virfurile şuruburilor se execută de diferite forme curente conform 
STAS 4924-55 (fig. 4.8). Există și forme speciale: cep, cep bombat, con 
interior, viri conic și cep și viri conic. 

Găurile de trecere pentru șuruburi de fixare sînt standardizate în 
STAS 3336-52 ; diametrul lor este dozzt,l d. 

In afara șuruburilor prezentate anterior, mai există o serie de șuruburi 
speciale, ca : șuruburi pentru curelărie, tirfoane, șuruburi pentru cale, antre- 
toaze, şuruburi autotăietoare etc. 

Piulițele sîni de obicei de formă hexagonală, dar se utilizează și piuliţe 
pătrate, rotunde, cu urechi (sau piuliţe-fluture) etc. Piuliţele se pot clasifica 
după forma lor constructivă și după precizia de execuţie (tabelul 4.3). 

Elementele constructive comune tuturor piulițelor, cît și capetelor hexa- 
i gonale sînt (fig. 4.9): 
| a) Diametrul D al cercului care circumscrie vîrfurile hexagonului de bază 
| al piuliţei (capului). Acest cerc dă spațiul minim necesar pentru ca piulița 

să poată fi rotită. De obicei, între diametrul D și diametrul nominal al 
| șurubului d există relația: 
Fig. 47. | D=sod. (4.3) 
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Fig. 4.8. 
Tabelul 4.3 
Clasificarea piuliţelor 
—normale (m==0,8 d) 
| —înalte (m==1,5 d) 
(uta —|—joase (m <0,8 d) 
—înfundate 
—crenelate 
—cu caneluri 
—striate 
| Formă —|-—hotunde — încat —șadiale 
| —cu găuri — 
& -frontale 
—cu crestături 
Piuliţe  — 
—Fluture 
—Precizie de —Brute 
execuţie —Prelucrate 


b) Lungimea laturii hexagonului regulat înscris în cercul de diametru D, 
adică lungimea laturii piuliței (capului), dimensiune necesară pentru execu- 
ția cheilor de strîngere, este : 


c) Deschiderea piuliţei (capului șurubului), adică distanța între două feţe 
laterale paralele ale piuliţei (capului) este o dimensiune de asemenea impor- 
tantă la execuţia cheilor, întrucît ea este egală cu deschiderea cheii : 


S=0,866 D. | (4.5) 


d) Diametrul D, al cercului de intersecţie între planul frontal al piuliţei 
și conul care teșește muchiile de pe ambele baze ale piuliţei : 


D=. (4.6) 


Conul are generatoarea înclinată cu 30” față de planul piuliței; pînza 
conului intersectează feţele laterale ale piuliței după niște arce de hiperbolă, 
care, simpliticat, se reprezintă prin arce de cerc, de rază p=1,5d. 

e) Înălțimea m a piuliţei este la piulițele normale m=0,8d ; la piuliţele 
înalte m=1,5 d; la piulițele joase m-<£0,8 d. Piuliţele înalte se folosesc la 
înșurubări irecvente, iar cele joase la solicitări axiale mici. Înălţimea cape- 
telor de șuruburi este: h=—0,7d. 

În îigura 4.10 sînt reprezentate cîteva tipuri de piulițe mai frecvent uti- 
lizate. 

Piuliţele îniundate se utilizează ca dopuri (bușoane), iar piulițele crene- 
late, atunci cînd urmează a îi asigurate cu șplinturi (cuie spintecate) 


e 


Cu găuri Cu găuri Cu crestatură Cvarrpr(Puture) 
Poate frontale 


DIN A! 


URCA ROBIN 


> | mai 
Crenelată /nfundată 
Cu caneluri 
Fig. 4.10, - 
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Piuliţele cu caneluri se utilizează în special pentru fixarea rulmenţilor ; 


piulițele striate și îluture se iolosesc în cazul strîngerilor frecvente cu mîna ;- 


cele cu găuri radiale și frontale se folosesc în cazul piuliţelor de diametre 
mari, în raport cu forţa axială la care sînt solicitate. 

Cheile de strîngere fiind instrumenie cu .care se face montarea piulițelor 
și a șuruburilor, ca formă și dimensiuni trebuie să corespundă capului 
șurubului sau piuliţei pe care le strîng. 

În tabelul 4.4 se indică o clasificare a cheilor conform STAS 4052-65. 
În figura 4.11 sint reprezentate cîteva chei fixe mai uzuale. 


Tabelul 44 
Clasificarea cheilor 


Desăige. «e RS 
L—duble 
—simple 
—duble 
Inelare —l-cu cap cotit 
—cu cap pătrat, 
nd ea hexagonal, octogonal 
—simple 
—Rixe „—|-Tubulare ” ——duble 
—pipă 
—pătrat 
a aiecul 6945 “ l-hexagonal 
(tampon) 8 
—simplă 
|-dublă 
—Cu gheară  —l—pentru piulițe 


2 cu crestătură 
Chei EA 
| —pentru piulițe 
cu găuri frontale 
—Șurubelniţe 
—Franceze (cu șurub) 
—Cu levier (cremalieră) 


—heglabile — î 
—Cu rolă 
—Pentru ţevi 
i —Indicatoa 
—Dinamometrice fi 


—Declanșatoare 
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ran cea cm 


Denumirea 


Ghete fixă simalâ 


(here inelară srnplă 


(here cambinată Cu 
cap deschis Si cap inel 


DO 


Cheie tubulară dublă, 
în pipă, dn deavă ro- 
tundă 


(here pentru /ocas 
exagonal 


Cheie cu gheară, simplă 


Cheie pentru pivlite 
cu crestătură 


Chere pentru piulite 
cu gauri! frontale 


Cheile inelare și în special cele tubulare se utilizează atunci cînd spaţiul 
nu permite manevrarea cheilor deschise. 

Cheile pentru locaș (chei tampon) se folosesc în cazul șuruburilor cu cap 
cu locaș ; cheile cu gheară în cazul piulițelor cu găuri radiale, 

Pentru antrenarea cheilor tubulare se folosesc antrenoare de diferite con- 
strucții : cu clichet, cu articulaţie cardanică, comutabile etc. 

În afara principalului element constructiv — deschiderea — care determină 
mărimea piuliței ce poate fi strînsă cu cheia respectivă, cheile mai sînt 
caracterizate de lungimea L a braţului, care la cheile fixe este de asemenea 
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Fig. 4.12, 


normalizată pentru fiecare diametru de șurub, și de unghiul de înclinare al 
apului cheii, format de axa capului și de axa brațului cheilor late. De acest 
unghi depinde gabaritul minim de strîngere a piuliței, adică unghiul minim 
necesar pentru a roti piulița cu 609. Dacă unghiul de înclinare al capului 
este 15” sau 45%, gabaritul minim de manevra este 30. STAS 776-49 nor- 
malizează unghiul de înclinare al cheilor la 150 (fig. 4.12). 

Este imporiant ca la strîngerea piuliței să se respecte lungimea brațului 
cheii, adică să nu se folosească țevi prelungitoare care pot duce la distru- 
gerea îmbinării, în special la șuruburi mici (v. Ş 4.4.4). 

Pentru a evita acest lucru se recomandă folosirea cheilor dinamometrice. 
Acestea pot îi indicatoare sau declanșatoare, ultimele fiind mai des utilizate 
în producție (vezi lucrarea de laborator nr. 4). La montajul de serie se 
folosesc capete mecanice pentru înșurubarea piulițelor. 


„ MATERIALE ȘI INDICAȚII TEHNOLOGICE 
PENTRU EXECUȚIA PIESELOR FILETATE 


Materialele principale folosite pentru executarea șuruburilor și a piulițelor 
sînt : OL 38, OL. 42 și OL 50. Oţelurile OL 38 și OL 42 se folosesc cu pre- 
cădere în cazul executării șuruburilor prin refulare la rece. Oţelul OL 50 
se folosește pentru șuruburile greu solicitate. 

Oţelurile carbon de calitate OLC 30, OLC 35, OLC 40 etc., cât și oțelurile 
de prelucrat pe automate se utilizează atunci cînd șuruburile necesiță un 
tratament termic sau termochimic. 

în cazul șuruburilor expuse la solicitări mari (de gabarit redus) se utili- 
zează oțeluri aliate, ca : 41 C 10, 35 CN 15, 35 MoC 11 etc. (șuruburi pen- 
tru automobile, avioane etc.). Pentru a obţine șuruburi cu caracteristici 
mecanice foarte bune, necesare în construcţia de avioane se utilizează oțeluri 
aliate cu titan, ceea ce permite reducerea greutăţii pînă la de două ori. 

Pentru evitarea coroziunii, șuruburile, piulițele și piesele anexă se bru- 
nează sau se cadmiază. 

În ultimul timp se utilizează frecvent materialele plastice pentru -con- 
strucția de piese filetate și în special a pieselor anexă (șaibe, inserții etc.). 


% 


44, 


4Ă, 


— 


În funcție de tehnologia de prelucrare a șuruburilor, acestea se clasitică 
în șuruburi brute executate prin forjare sau matrițare (la cald sau la rece), 
fără prelucrarea prin așchiere a tijei sau capului și în şuruburi prelucrate 
prin așchiere, după ce au fost în prealabil forjate sau matriţaie, respectiv 
prelucrate din bare hexagonale. 

Filetul se execută prin așchiere și rulare. Se utilizează următoarele pro- 
cedee de execuţie a filetelor prin așchiere : filetarea piulițelor cu tarodul 
și a șuruburilor cu îiliera ; filetarea la strung cu cuțite cu un singur viri, 
cu cuțit-pieptene sau cu cuții-disc ; filetarea cu ajutorul capetelor de îileiare ; 
filetarea prin frezare ; filetarea prin viîrtej și rectificarea filetului. 

Se utilizează în prezent și metoda de turnare de precizie pe o masă roti- 
toare a șuruburilor de fontă. Se utilizează în acest scop o fontă bogată în 
siliciu (2,6... 3,2%). După turnare, șuruburile se supun unui tratameni 


de recoacere, 
Suruburile din materiale plastice se execută prin turnare sub presiune în 


matrițe și se utilizează în cazuri speciale, cînd se cere rezistență la coroziune, 
sau să fie rele conducătoare de căldură sau electricitate. 


CALCULUL IMBINĂRILOR FILETATE 


„Forţele din îmbinările filetate. Funcționarea pieselor filetate se bazează pe 


efectul planului înclinat, forţele acţionînd între spirele în contact ale îiletelor. 
Aceste forțe se datoresc forței de strîngere și torsorului de forțe exterioare 
care acţionează asupra îmbinării. 


Fortele din filet. Pentru determinarea fortei necesare pentru însurubarea 
4.4.2, | 3 


piuliței pe un șurub, care este solicitat de o forță axială F, se observă că 
a înșuruba piulița pe șurub este o operație analogă cu ridicarea unei greu- 
tăţi F pe un plan înclinat cu unghiul f faţă de orizontală (fig. 4.13). 

În acest caz apar următoarele forţe : 


N — reacţiunea planului ; 
LN — forța de frecare ; 
T — forţa necesară pentru ridicarea sarcinii pe planul înclinat. 


Conform figurii 4.13, forţa necesară pentru înșurubare este : 


T=Fig (pro). (4.7) 


La deșurubare, forța de frecare își schimbă sensul și ca urmare forța de 
deșurubare este (fig. 4.13, d): 


T=Fie (8-9). (4.8) 


Relaţiile de mai sus (4.7) și (4.8) sînt valabile pentru filete la care a=0. 
În cazul îiletelor ascuţite (4340) reacţiunea dintre îiletul șurubului și filetul 
piuliței este dublu înclinată: cu unghiul de pantă f și cu unghiul a/2 al 
profilului spirei (fig. 4.13, 0). 
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Fig. 4.13. 


Deoarece. fi <a se poate neglija panta filetului și deci condiția de echi- 
libru este: 


EN cos E. (4.9) 
Pe de altă parte (neglijind panta), relaţia (4.7) devine: 
o TaspN. (4.10) 
Înlocuind valoarea lui SN din relaţia (4.9) în (4.10) rezultă: 
T=p-— =yF. (4.11) 
COS 3 


În mod convenţional, pentru a ţine seama de faptul că reacţiunea N este 
înclinată în raport cu forța axială F, se înlocuiește coeficientul de frecare 
real p, cu un coeficient de frecare convenţional, . 


Wu! U 
COS sai 
2 
La filetul metric : 3 =30% — p/= 1,15; 
la îiletul în țoli : 3- =27930 — p'=1,13p,; 


la filetul trapezoidal: a = 159 — p'=1,05 


4,43. 


AAA. 
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Condiţia de autolixare este îndeplinită dacă forţa 7'<£0 (relația 4.8), adică 
dacă tără a aplica o torță, sarcina nu se deplasează pe plan sau este nevoie 
chiar de o forță de sens opus pentru deplasarea sarcinii. Din condiţia 7” <0 
rezultă condiţia geometrică de autofixare (autofrînare): f< gq. 

La șuruburile cu filet ascuţit, relaţiile (4.7) și (4.8) devin: 


ră d aa 
T= Fig (8-97) 
și condiţia de autofixare : f< o. 

Condiția de autodeșurubare care se pune la șuruburile de mișcare este : 
$ > q respectiv f > pi. a 
Momentul de înșurubare și forța axială din șurub (vezi și lucrarea de labo- 


rator nr. 4). Momentul de înșurubare este momentul forței exterioare aplicate 
la cheie, adică : 


(4.12) 


M=KL, 


| (4.13) 
unde X este forța exterioară, de regulă forța manuală de strîngere care poate 
fi luată astiel: A=—(100...200) N — eforturi de lungă durată; 


K = (200. ... 300) N — eforturi de scurtă durată, iar L — lungimea activă a 
braţului cheii. | 

Momentul de înșurubare este echilibrat de două momente rezistente. 

a) Momentul de torsiune al șurubului datorai forței tangenţiale 7, adică 
forței de frecare dintre filete și ridicării sarcinii axiale, materializate prin 
piuliță, pe planul înclinat, moment notat cu M,: 

MT 2 = Forte (B+q7) (4.14) 
a A i 
unde Fo este forța axială din șurub și piesă datorită 
strîngerii. 

b) Momentul forței de frecare dintre piuliță și su- 
prafaţa ei de sprijin, Ma. 

Forța de prestrîngere Fo produce o presiune pe 
suprafața frontală de aşezare a piuliței sau a capu- 
lui şurubului (fig. 4.14). 

Admiţind o repartiție uniformă a presiunii pe 
suprafața de așezare a piuliței pe piesă expresia 
acesteia este : | 
Fo 


(4.15) 
p (S2—d3) 


unde notațiile sînt conform figurii 4.14. 
Momentul de frecare pe un element din suprafața 
inelară de lăţime dr este: 


dMa= 2rrdr pur = 2rpar?dr, 


(4.16) 


Fig. 4.14. 


acnee pene 
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de unde prin integrare se obţine: 


s 
2 : i S5— d 
M, = , 27 piu ?dr = Fota SI = pu PokRe, 
si 0 
unde Re este raza de calcul: 
e DI: 
SARA: (4.17) 
€ 3 (S2—a2) „d ! 
Ca urmare : 
Ki, a 
'9= (4.18) 


Fo — il ARE INI 
i ra tg (Bre) m, 


. în relația (4.18) se înlocuiesc valorile corespunzătoare filetului 
metric : 


ros=045 d; te(B-+rep)z0,18; S=1,73d; dozei, d; te qpr=0,16, 


se obţine : 


Fo= i =70K, (4.19) 


Deci, în cazul șuruburilor normale cu filet metric strînse cu chei normale 
forța axială din șurub este de 70 de ori forţa de stringere; aceasta arată 
de ce șuruburile mici (pînă la M10) prezintă pericol de rupere la montare 
(deoarece la forța A aproximativ constantă tensiunea din șurub este relativ 
mare). Din acest motiv se impune utilizarea cheilor dinamometrice pentru 
a asigura proporționalitatea dintre forța axială și aria secțiunii șurubului. 

În cazul șuruburilor care strîng cu vîrful (fig. 4.8) 'sau al unor șurnburi 
de mișcare rezemate pe capăt, momentul Ms se calculează pentru o supra- 


iață circulară, limitele de integrare fiind r=0 și r= - (Fe — raza capătului 
șurubului). Ca urmare : 


Te ] 


Mp = Ş 2 phuT"dr = 3 pa Fode + (4.20) 


Expresiile momentului de înșurubare servesc totodată la determinarea 
forței de strîngere K sau a lungimii brațului cheii £, atunci cînd se cunoaste 
forța Fo care trebuie dezvoltată în șurub. Aceste expresii sînt utile de aseme- 
nea pentru dimensionarea cheilor dinamometrice declanșatoare. 


| a aa a 2 
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în laboratorul de organe de mașini al I.P.I. s-au executat încercări peniru 
determinarea coeficientului de frecare dintre șurub și piuliță, obținindu-se 
p=0,14...0,20 pentru șuruburi brute unse înainte de montare. La șuruburile 
strînse în stare uscată se obțin fluctuații ale coeficientului de frecare, produ- 
cîndu-se adesea griparea piuliței pe șurub. De aceea se recomandă ungerea 
piuliței la montaj. 

Pentru reducerea coeficientului de frecare se utilizează șuruburi zincate 
(p=0,09...0,12) sau placate cu aluminiu (p=0,05...0,06) sau se unge 
cu ulei grafitat (p,=0,05 ... 0,08). 

445.Randamentul mecanic al cupiei cinematice șurub-piuliță. Randamentul me- 
canic se exprimă ca raport între lucrul mecanic util, reprezentat prin lucrul 
mecanic efectuat la deplasarea sarcinii cu un pas al elicei și lucrul mecanic 
efectuat pentru rotirea piuliţei (şurubului) cu o rotaţie completă (pentru a 
se deplasa cu un pas al elicei). 

Lucrul mecanic efectuat pentru deplasarea sarcinii cu un pas este: 


=Fpe=Fndotg B. (4.21) 
Lucrul mecanic consumat pentru rotirea piuliței cu o rotație completă este : 
Lo=Tnda+pu F2nhe, (4.22) 


sau, ținînd seama de ecuaţia (4.7), rezultă : 
Lone tg (A+) + Tu F De, (4.23) 
unde termenul întîi al relației reprezintă efectul pantei și al frecării dintre 


spire, iar termenul al doilea, efectul frecării dintre piuliță sau șurub și reazem. 
Randamentul cuplei cinematice șurub-piuliță este : 


ț s c 
i EORIEE E ae (4.24) 


In cazul filetului cu profil ascuţit randamentul este : 


ae AIE 2 ai (4.25) 


Dacă frecarea dintre piuliță și piesă este neglijabilă (se folosesc, de exem- 
plu, rulmenţi) relația (4.24) devine : 
ie $ (4.26) 
1 tere) 


Din analiza relaţiei (4.26) se vede că randamentul crește (menţinînd 
o constant) cu unghiul de pantă. De aceea, pentru mărirea randamentului 
se utilizează suruburi cu mai multe începuturi. 
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Fig, 4.15. 


mer . ras Tae 
702 152 2970 Z_% i 
42 
Condiţia de randament maxim se obține prin anularea derivatei zi (rela- 
ţia 4.26): i 
l 
da ae (B-k ep) Cos ii Proosz (pre) | 407) 
dp tg? (p-k-e) Să (4 


i săi 3 
na Pentru B= e 


Variația lui m în funcţie de f și q este reprezentată în figura 4.15, din 
care se vede că pentru valori de aproximativ fi > 159... 209 creșterea randa- 
mentului este neglijabilă, de aceea, de obicei, în cazul șuruburilor de MIiȘ- 
care și forță, se utilizează suruburi cu cel mult 3...4 începuturi, care cores- 
pund aproximativ pentru f=2150...209, 

In atară de mărirea unghiului de pantă $, pentru mărirea randamentului 
se poate acționa și asupra coeficientului de frecare. Pentru reducerea acestuia 
se recomandă ungerea șuruburilor, iar în ultimul timp s-a introdus pe scară 
largă S$urubul cu bile (v. Ş 4.6.3). 


e 
. 


4.4.6.Forţele din şuruburi. De obicei îmbinările cu șuruburi se realizează utili- 


zindu-se un număr de n șuruburi (un grup de șuruburi), aşezate după o 
anumită configurație geometrică (contur). Forţele și momentele care acțio- 
nează asupra îmbinării pot îi reduse la un torsor. Dacă se admite că toate 
șuruburile grupului au dimensiuni identice (cazul obișnuit în practică) și 
sint pretensionate în mod identic și că piesele îmbinate sînt absolui rigide, 
torsorul forțelor exterioare se aplică în centrul de greutate al secțiunilor 
șuruburilor din grup care coincide cu centrul de greutate al conturului. 

Torsorul forțelor exterioare se reduce adesea în practică la unele cazuri 

„ particulare, posibilităţile de încărcare ale grupului în cazul suprafeţelor plane 
de separație dintre piesele strînse fiind prezentate în figura 4.16, 

Problema care se pune este determinarea forței care acționează în şurubul 
cel mai solicitat din grup, pe baza căreia se dimensionează toate şuruburile 
din grup. | 

1) Grup de șuruburi încărcat cu forțe a căror rezultantă este perpendicu- 
lară pe planul de separație și trece prin centrul său de greutate (fig. 4.17). 
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£ 
/2 = W- arta narmals pe 


planul de separatie 
(fig. 417) 
xy T-farta tangentă 
pe plan (fr 418) 
ĂX 
[o Ca aia x Ma - moment arma 
i ae (fig. 413) 
Mi, y/moment tangeni 
da (Aga) 
Y 


Fig. 4.16, Tig. 4.17. 
Este cazul capacelor de rulmenţi axiali, a chiulaselor, capacelor de vase 
cu fluide sub presiune etc. Forţa pe un șurub este : 
să 4.28) 
FI (348) 
unde n este numărul de șuruburi. Ă j | j 
2) Grup de șuruburi încărcat cu o forță transversală 7 care acționează 
în planul de separație, după o axă de simetrie (îig. 4.18). 
Calculul se poate executa în două variante constructive: | 
a) Şuruburi montate fără joc (păsuite), forța 7 fiind preluată de șuruburi 
prin forfecare : 
T . 
Pg a (4.29) 


b) Şuruburi montate cu joc, forța T fiind preluată de iorța de frecare 
dintre suprafeţe realizată prin pretensionarea șuruburilor cu forța nPo: 


Î iuleotl, (4.30) 


unde y, este coeficientul de frecare dintre suprafețe. 


Fig. 4.18. 
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Fig. 4.19, Fig, 4.20, 


9) Grup de șuruburi solicitat de un moment Mz (fig. 4.19): 
_4) Șuruburi montate fără joc. Forţa pe un șurub în cazul unui contur 
circular este : 


fii ze (4.31) 


Cu forța PF. se dimensionează șurubul la foriecare. 

În cazul unei așezări a șuruburilor după un contur oarecare (fig. 4.20), 
calculul se execută considerînd că solicitarea în șuruburi este proporțională 
cu distanţa lor la centrul de greutate comun al secțiunilor șuruburilor, adică : 


Pda 2 dl 
Fo=F, A 3 l'a = [4 pi (4.32) 
Condiţia de echilibru este : 
A 
Du Firi=M,, (4.33) 
sau, ţinînd seama de relaţia (4.32 — v. și Ş 24.1): 
Mr 
i: a (4.34) 
dr; 
Lăă! 


b) Suruburi montate cu joc. Momentul de trecare datorită căruia se reali- 
zează transmiterea momentului M, este : 


Mp = 4 Foz Rm > M Di (4.35) 
Calculul îmbinărilor cu șuruburi supuse unui moment Ma, y (fig. 421). 
In figura 4.21 este reprezentat un corp de lagăr ca exemplu pentru studiul 

unei îmbinări cu șuruburi supuse unui moment Ma paralel cu planul de 

separație. i 
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Forţa F care acţionează asupra lagărului se 


- descompune într-o componetă verticală V şi una 


orizontală H. Asupra îmbinării acționează deci 
forțele V, H, G (greutatea lagărului) și momen- 
tul Ma Ms= Hh— Ve. 


Forța V şi momentul M, tind să desfacă îmbi- 
narea, forța ȚI tinde să producă o alunecare a 
lagărului pe fundaţie, iar forța G apasă lagărul 
pe fundație. 


Scopul îmbinării este ca asamblarea corp-lun- 
daţie să nu se desfacă și să asigure o rigiditate 
suficiență. Cu alte cuvinte, să se asigure șuru- 
burilor o strîngere inițială atît de mare încît pre- 
siunea dintre talpa corpului și fundaţie să fie cel 
puțin Pin (Pin >» - - 2 N/mm2), atunci cînd ac- 
ționează forțele şi momentele exterioare asupra 
corpului de lagăr. 


Tensiunea og care tinde să desfacă îmbinarea 
este : 


Max 
0a=0y-+-9m = -P n (4.36) 


unde : 


Gy, Su Sînt tensiunile datorite forței V, res- 
pectiv momentului Ms ; 

As — aria nominală a suprafeței de 
sprijin, inclusiv locașurile pentru 
șuruburi — As=a(b—c); 

| —— momentul de inerție al suprate- 
ței de sprijin ; 

X — distanța de la axa centrală a îm- 
binării la axa de răsturnare. 

Se poate admite că rotirea se produce în jurul 
axei centrale a îmbinării, deoarece față de această 


axă, suprafața îmbinării are modulul de rezis- . 


tență minim. Aceasta va avea loc desigur la o 
strîngere suficientă a șuruburilor care să împie- 
dice desfacerea (căscarea) îmbinării. În acest 
caz se poale serie: 


9 — Organe de mașini 


Fig. 421. 
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Tensiunea inițială din șuruburi produce o presiune pe suprafața de sepa- 
raţie care se opune desfacerii : 


po (4.37) 


unde : 
2 este numărul de şuruburi ; 
Fo — forța iniţială de strîngere dintr-un șurub. 
Trebuie deci asigurate condiţiile : 


F M, 
Sin = P —9y—0M= a sit pa i > Pe (4.98) 
Dă $ 
Și 
9maz =P+O9m—Sy Spy, (4.39) 


unde p, este presiunea admisibilă dintre lagăr și fundație ; pentru o fundaţie 
de beton p, =2... 3 N/mm?, 

Peniru împiedicarea alunecării lagărului pe iundaţie, în cazul utilizării 
șuruburilor cu joc, trebuie asigurată condiţia ca forţa de frecare datorită 
strîngerii să fie mai mare decit forța /I: 


p(2Fo—V) > H. (4.40) 


Dacă această condiţie nu poate fi îndeplinită se folosesc șuruburi păsuite 
sai soluții constructive pentru descărcarea șuruburilor de forța transver- 
sală HI ($ 4.4.7). 

Calculul șuruburilor se execută ținindu- -se seama de forța iniţială de strîn- 
gere fo, de forța V și de momentul M. 

Forţa dintr-un șurub Fm datorită momentului M se poate calcula cu rela- 
ia. 4(9.7.): 


4.4.7.Calculul de rezistență al șuruburilor. Din punctul de vedere al calculului, 


îmbinările filetate pot îi de două feluri : îmbinări fără strîngere inițială și 
îmbinări cu strîngere inițială. 

Calculul de rezistenţă al șuruburilor se efectuează în funcție de torţele 
care acționează asupra lor (vezi paragrafele anterioare). Acestea sînt în 
general axiale, șurburile lucrînd în mod obișnuit la solicitări axiale centrice. 
În unele cazuri șuruburile sînt supuse la solicitări transversale. Dar solici- 
tările axiale pot fi produse de diferite încărcări, cum stat: forța iniţială de 
strîngere, forța de exploatare, solicitări datorite tensiunilor termice, șocuri, 
tensiuni suplimentare datorite neparalelismului suprafeţelor de sprijin etc. 
Acestea contribuie la complexitatea problemei calculului de rezistenţă al 
șuruburilor. 


Calculul șuruburilor, fără strîngere inițială. Asemenea îmbinări sînt carac- 
terizate prin faptul că ele nu sînt solicitate decit atunci cînd asupra lor 
acționează o forţă exterioară. Acest fel de îmbinare se întîlnește relativ rar 
în construcția de mașini, cum ar îi, de exemplu, la manșoane intinzătoare, 
ia șuruburile cu ochi etc. 

Calculul constă în determinarea diametrului interior al tjei şurubului din 
condiţia de rezistență la întindere : 


ia a Op- (4.41) 


Rezistența admisibilă oa se calculează cu relaţia 
9e a i 
Gat = 3 Li Cs 1.5 . .. ARĂ 


unde o. este limita de curgere, iar c — coeficientul de siguranţă. 
Calculul şuruburilor cu strîngere inițială. Aceste îmbinări sînt caracterizate 
de iaptul că încă de la montare șuruburile sînt supuse la forţe iniţiale de 
întindere fo. Acesta este de fapt cazul majorităţii îmbinărilor cu șuruburi. 
Problema care se pune este determinarea forței rezultante atunci cînd asupra 
șurubului acționează o forță exterioară F. La montare piuliţa se stringe 
puternic, încît după ce șurubului î se aplică forța exterioară, între piesele 
strînse să nu se producă nici un fel de joc, In urma acestei strîngeri, șurubul 
se alungește, iar pachetul strîns se comprimă. Dacă se notează cu Fo forța 
de strîngere inițială, cu A alungirea iniţială a șurubului și cu 5 comprimar ea 
inițială a p pachetului strîns se poate prezenta epura deformaţiilor și a forțelor 
ca în figura 4.22, în ipoteza că deformaţiile sînt elastice. Forţa inițială de 


fortă 


[Zi efarmatie 
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stringere este deci o forță elastică, rezultind din tendința de revenire a 
șurubului alungit, respectiv a pachetului strîns la starea normală, fără 
tensiuni, 

Aplicînd forța exterioară F, șurubul este alungit și mai mult, alungirea 
sa devenind A-+ AA, ceea ce permite ca pachetul strîns să revină, comprimarea 
lui scăzînd la 1—AA. Dar aceasta înseamnă că și forța elastică ce tinde să 
readucă îmbinarea în starea netensionată scade de la Fo la Fog, astiel că după 
aplicarea forţei exterioare îmbinarea este solicitată de forța rezultantă : 


Pr P+E, (4.42) 


în care Fo reprezintă forța de strîngere momentană, ea fiind forța elastică 
minimă pentru a se evita apariţia jocului între elementele îmbinate (de 
exemplu, la capace sau la îmbinările conductelor, Fa este forța de strîngere 
minimă necesară pentru a asigura etanșeitatea ; la cuplajele fixe Fo repre- 
zintă forța de strîngere minimă necesară pentru a asigura o forță de frecare 
corespunzătoare pentru a se putea transmite momeniul de torsiune respec- 
tiv etc.). 

Șuruburile cu strîngere iniţială pot fi supuse la forţe exterioare constante 
sau variabile. In cazul cînd asupra șurubului strîns acţionează forţe varia- 
bile, se pune problema determinării forței variabile care produce obosirea 
materialului șurubului, care se va nota F, (fig. 4.22). 

Din triunghiul ADB rezultă : 


ig p=—=Ca. (4.43) 


Coeficientul C, reprezintă coeficientul de rigiditate al șurubului. 
Din triunghiul CDB rezultă : 


tgy= Co, (4.44) 
unde Cp este coeficientul de rigiditate al grupului de piese formînd pache- 


tul strîns, 
Pe de altă parte, din triunghiurile BFE și BFG rezultă respectiv : 


F F FF pF 
ÎI ea e i e ae cea Sei oa (4.45) 
ig e Cc, tg d Cp 
de unde 
d E i 
Cc, Cc 
sau : 
C, 
p cer PF DRE _. Fl 3 (4.46) 
D G. Et sa V 
% 


unde 
] 
UI, Ci 
7 To 20 sui, 
C, Cp 


și este coeficientul sarcinii variabile. 
Valori uzuale ale lui Ry sînt: ku=0,2...0,3. 
Din figura 4.22 rezulță : 
Ft=F9 +Fo=Fo+ Fhko a (4.48) 
De asemenea : 
Fr=F+Fo. (4.49) 
Din egalarea relaţiilor (4.48) și (4.49) se poate calcula strîngerea necesară 
cînd se impune valoarea forței remanente Fo: 
Fi=Fo+hF=Fy+F, 
sau 
FF +FU—k). | (4.50) 


Forța inițială de strîngere Fo se admite astiel încît să se asigure o bună 
funcționare a îmbinării. În acest scop se fac următoarele recomandări pentru 
coeficientul ko (Po=kRoF) prezentate în tabelul 4.5: 


Tabelul 4.5 
Coeticientul forței de strîngere inițială 


Piesa îmbinată i a fo 
Flanșe etanșate cu garnituri moi 1,25 
Flanșe etanșate cu garnituri metalice protilate 98,5 
Flanșe etanșate cu garnituri metalice plate e RR! 
Îmbinări de rezistență (PRI is: 


Pentru a asigura o strîngere suficientă, cînd nu se pune problema asigu- 
rării etanșeității admiţind Fo= (0,25... 0,50)F și ko =0,2...0,3 din rela- 
ţia (4.90) rezultă : | 


Fosz(1...1,3)F:; ko=1...143, 
În orice caz însă, tensiunile din șurub datorite strîngerii inițiale nu trebuie 


să depășească 40... 50%, din limita de curgere, în cazuri excepţionale putîn- 
du-se merge pînă la 80% din limita de curgere. 
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Din relaţia 4.46 rezultă că creșterea forței ce lucrează asupra şurubului 
de la Fo la Fr depinde de mărimea coeficientului k,, la o forță de exploa- 
tare F dată. De aceea se caută a se reduce valoarea lui ku cu atît mai mult, 
cu cît prin reducerea lui se reduce forța variabilă, care duce la obosirea 
șuruburilor (fig. 4.22). Mijloacele constructive care duc la reducerea lui ku 
sînt indicate în $ 4.5.2. 

Coejicienții de rigiditate. Pornind de la relaţia de deformaţie la întindere, 

E 3 : PRR esti 

Ea aa rezultă următoarea relaţie pentru coeficientul de rigiditate al 
ss 

șurubului : 


Coeficientul de rigiditate al pachetului de piese strînse este : 


EA 
stiai (4.52) 
p 


Cp= 


În aceste relații : 
1; este lungimea de calcul a șurubului, adică partea din lungimea care 
suferă deformaţii : 


ls lat (mA); 


la — lungimea activă a șurubului (între cap și piuliță); 
m(h) — înălțimea piuliței (capului şurubului) ; 
Ip —— grosimea pachetului de piese sirînse. 


De obicei la șuruburile normale, secțiunea nu este constantă pe întreaga 
lungime, iar la pachetul strîns pot diferi și modulele de elasticitate și grosi- 
mile elementelor pachetului. In general se va scrie că deformația totală se 
compune din suma tuturor deformaţiilor : 


Îi... 
= +54... (4.53) 


unde : 

), este deformația porțiunii filetate, iar 2 deformația porțiunii nefiletate 
a șurubului (eventual secțiunea șurubului poate Îi mai complexă); 

5, 3... sînt deformaţiile fiecărui element al pachetului strîns. 


= sefia je Ca izepr: 


Ținînd seama că modulul de elasticitate al șurubului rămîne constant, 
iar modulul de elasticitate al elementelor pachetului poate diferi de la element 
Ja element, coeficienţii de rigiditate sînt respectiv : 


Fo Fo > Fo Î 


Casa A haz fo po e 02 (ei) 
AsiEs  AsaEs Es fi Asi 
și 
F i) l 
a ali li ha DI dia 
AA X A Er 


Pentru determinarea valorii coeficientului de rigiditate Cp trebuie calculate 
ariile Ap: care depind de volumul din corpul pieselor strînse care se defor- 
mează elastic la stringerea acestora. În acest scop se admite că sub acțiunea 
unei forțe exterioare de compresiune aplicată local, în interiorul corpului 
respectiv se deformează elastic un con numit con de presiune, a cărui gene- 


E x . aa A (AQ 
ratoare formează un unghi y cu axa acestuia, Pentru piese subțiri (3 z | | 
se poate admite y=45%. P 

Pentru piese mai groase ==60” (vezi lucrarea de laborator nr. 5). 

În calcule, distribuția neuniformă a presiunilor (după un con) se înlo- 
cuiește cu o distribuţie unitormă după un cilindru echivalent a cărui genera- 
toare trece prin mijlocul suprafeței de contact. Ca urmare, aria secțiunii 
transversale a cilindrului echivalent se utilizează pentru calculul coeficien- 
tului de rigiditate C, [relaţia (4.55) |]. 

Ca exemple de calcul al ariilor Ap:, în figura 4.23 se indică două variante : 
varianta B, cînd sînt îmbinate două piese de grosimi egale și varianta A, 
cînd sînt îmbinate două piese de grosimi inegale, între ele fiind o garnitură. 

Pentru varianta A : 

— suprafaţa deformată în elementul superior : 


Api = 3 WDe+l cotg)2— di]; (4.56) 


— suprafaţa deformată în elementul inferior : 


Ap = < (Detla cotg1)2 — do]; (4.57) 
— suprafața deformată în elementul mijlociu (garnitură): 
Aps= î (o. | n cotg 9)? — de] . (4.58) 


Pentru varianta B, suprafaţa deformată, aceeași pentru ambele elemente 
ale pachetului strîns, este : 


Ap = 3 (Detla cotg 1? — do]. (4.59) 
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În cazul cînd suprafața de contact efectivă este mai redusă decit cea 
calculată Ap, atunci în calcul se consideră mărimea ei efectivă. | 

Calculul tensiunilor. Pentru a putea dimensiona sau verifica o îmbinare 
cu șuruburi, cu strîngere iniţială, trebuie cunoscută forța de strîngere inițială 
Fo=koF, în caz contrar calculul pe baza acestei metode are un caracter ptr 
formal. În acest scop se preconizează utilizarea cheilor dinamometrice, care 
permit determinarea strîngerii inițiale cu ajutorul relaţiei (4.18). 

Avînd valoarea lui ko se poate calcula F, dacă se cunosc elementele îmbi- 
nării (pentru calculul lui £,). Deci această metodă de calcul este o metodă 
de verificare : 


Fi Fo+koF=F (hko+ho). (4.60) 


Forţa F+ solicită șurubul la întindere [relaţia (4.41) |: 


În timpul strîngerii piuliței, în șurub apar solicitări de torsiune, de care 
trebuie să se ţină seama la dimensionarea șurubului. În cazul cînd strîn- 


% 


d 


| 
| 


iat B Ra IN ERIE EI A NR a ORI i N RRC RR Sa ORE O 0 CN e A E i OR = 


gerea șurubului se execută sub sarcină, momentul de torsiune care solicită 
surubul este : 


Me= Ferate (6+e) (4610) 


În cazul cînd strîngerea se execută numai la montaj, momentul de torsiune 
este [relaţia (4.14) |: 


Me= Fora tg (B+-q7). 
Momentul de torsiune produce în șurub o solicitare la torsiune : 


M,  16M, (4.62) 
i PE ic ezita ua * 
j Wpi md 


Această solicitare se compune cu solicitarea normală o, obținîndu-se ten- 
siunea echivalență : 


De= ]/ 02 372. (4.63) 


Pentru a evita calculul solicitării de torsiune z se poate stabili o relaţie 
aproximativă între oe și rș: 


4 Frig (f+e) Fi 
—. Ea — etate LI] 


« 2 
de nds mdj di 


care pentru filetul metric devine : 


caiete 00.I6ia/0pe0) 20, "004 (4.64) 


S-a luaţ: 
az2045 d; dis0,8d; te (B+) =—0,16...0,20. 


LUĂ E Li Ta A e Ed Lă _ 
Înlocuind valoarea lui e 08 relația (4.63), tensiunea echivalentă 
devine : ţ 


0e= | o7-+ 377 = ]lo2 +3 (0,36...0,45)02=(1,20...1,30) a. (4.65) 


Se admite 0e==1,3 0. Prin urmare, pentru a ține seama de solicitarea la 
torsiune se poate dimensiona șurubul cu strîngere inițială la întindere cu o 
forță mărită cu 30% sau cu o rezistență admisibilă redusă cu 30%. 

Notă: Dacă strîngerea se face numai la montaj, tensiunile se calculează 
cu relațiile (4.60) şi (4.62): 

Pay S EPIC, 
Op == î şi pai forate (B-+-e') 


și cele două valori se compun în tensiunea echivalentă ce. 
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Fig. 4.24. 


Tensiunea suplimentară datorită încovoierii. Din cauza neparalelismului 
suprafețelor de sprijin sau cînd îmbinarea se execută cu mai multe șuruburi 
strînse inegal, șuruburile sînt solicitate și la încovoiere. 

Considerînd că forma șurubului încovoiat este un arc de cerc, solicitarea 
la încovoiere în tija șurubului rezultă pe baza următoarelor considerații 
(fig. 4.24): 


e cizzal = Aaa ai 27 
p J we 


(4.66) 


Lungimea activă a şurubului se poate scrie : 
l=zap, (4.67) 


unde a este mărimea neparalelismului măsurată în radiani. 


inlocuind valoarea lui 5 din relaţia (4.67) în (4.66) se obține: 
E a 
e Î Ed! 
de unde tensiunea de încovoiere în partea nefiletată este : 
e A (4.68) 


Tensiunea în partea filetată este : 


M, __EJo Sua a, 
$= YW, pai IW, == PȚA - CI] (4.69) 


d 
Relaţiile acestea de calcul nu sînt valabile decît în domeniul elastic. In 
realitate însă, în fibra extremă, în momentul cînd se depășește limila de 
curgere, se produc deformațţii plastice care duc la o repartizare mai favorabilă 
a solicitărilor. Din acest motiv se vor lua măsuri pentru a evita abateri 
mari de la paralelism ale suprafețelor de sprijin ale capului șurubului și 
piuliței, fără însă a tolera prea strîns paralelismul supraiețelor. 
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Într-adevăr, dacă se calculează solicitarea din șurub la un neparalelism 
de numai un grad, se constată că tensiunea este foarte mare : 


-_aEd c 
04= 53 = gigi 2 105*0,15=—= 3800 N/mmE, 


d 
unde s-a luat : -=0,15 (caz frecvent). 


Observaţia de mai sus este valabilă pentru șuruburi din oțeluri cu limită 
de curgere joasă, de exemplu OL 38 sau OL, 42. Pentru șuruburi din oţeluri 
de înaltă rezistenţă, care nu au o limită de curgere distinctă și deci nu se 
poate produce o egalizare a solicitărilor prin deformaţii plastice locale, în 
relațiile de calcul trebuie să se ţină seama și de solicitarea la încovoiere 
(luîndu-se în paralel măsuri de evitare a acestor solicitări, de exemplu prin 
tolerarea strînsă a paralelismului suprafeţelor). 

in acest caz, tensiunea echivalentă în șurub este : 


Ge = | (se 0324 Ge Gat (4.70) 


Solicitări termice în şuruburi au loc dacă piesele îmbinate au un coeficient 
de dilatare termică, respectiv o temperatură diferiță de cea a șuruburilor. 
Deformaţiile împiedicate ale șurubului AL, respectiv ale pieselor îmbinate 
Alp se calculează cu relațiile (v. Ş 2.4.1): 


Al; = aslsAts-+ (471) 
$ 
ca = 
Alp = aplptp— £-, (4.72) 
“p 
unde : 
as; Xp sînt coeficienții de dilatare termică liniară ai materialului 
șurubului, respectiv al pieselor ; 
As, Alp — diferența dintre temperatura de exploatare și cea inițială 
a şurubului, respectiv a pieselor ; 
Cs, Cp — coeficienţii de rigiditate la temperatura de exploatare 


[relaţia (4.55) ]. 

Deoarece piesele îmbinate se deformează solidar cu şurubul, deformaţiile 
lor sînt egale (Als=A/p); ca urmare, forța suplimentară Q din șurub datorită 
deformaţiei împiedicate este : 

] 


SI CE, (poe A p—aels* As), (4.73) 
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Ieterpaenerete 


ea producînd în șurub o tensiune suplimentară de întindere. 
Forţa totală care acționează pe un șurub solicitat termic este : 


Pe (Ko ks) + Q. (4.74) 


La determinarea lui ks se va ține seama de valorile coeficienţilor de rigidi- 
taie, care depind de temperatura de exploatare. 

Verijicarea la şoc a șuruburilor se impune în cazul șuruburilor supuse la 
sarcini aplicate cu viteză mare, cum sînt șuruburile de la capete de bielă, 
ciocane etc. 

Energia de șoc W, se poate exprima prin relaţia : 


2 


[9] 
W, caza LspVs ic E As 3 (4.75) 
Ss 
de unde tensiunea din șurub datorită șocului este : 
db 4.76 
Os AL Li (4 N 5) 


În aceste relații : 
Lsp este lucrul mecanic specific de deformare elastică a șurubului 


Nmm |, 
“mană |? 
Vs Als — parte din volumul șurubului care se deformează elastic sub 
acțiunea șocului ; 
Es — modulul de elasticitate la ș&c. 


Din relaţia (4.76) se vede că în cazul încărcărilor cu șocuri sînt de preferat 
șuruburi lungi. Se vor utiliza în acest caz oțeluri cu rezistență și alungiri 
specifice mari. 

Verijicarea șuruburilor la oboseală se impune atunci cînd forța care acţio- 
nează asupra șurubului este variabilă. Din epura de variație a forțelor și 
a deformaţiilor șurubului și pachetului strîns (îig. 4.22) rezultă că oricum 
ar varia forța exterioară F, tensiunile din șurub nu pot varia decît după 
un ciclu asimetric pulsant în care min corespunde forței de strîngere ini- 
țială Fo, Omaz pes pune iorței maxime F;, iar amplitudinea ciclului o, cores- 

Fe 
punde forței a ie alu 

Din expresia amplitudinii rezultă că ea depinde exclusiv de componenta 
variabilă Fu, care la rîndul ei depinde de forma constructivă și de materialul 
șurubului și al pachetului strîns, prin intermediul lui C; și Cp. 

Din figura 4.22 se mai observă că în cazul îmbinărilor cu șuruburi cu 
stringere inițială, coeficientul de asimetrie al ciclului nu se mai menţine 
constant, deci nu se mai pot folosi relaţiile bazate pe ipoteza menţinerii 
constante a asimetriei ciclului. În cazul de jață se menţine constantă strîn- 
gerea iniţială (cu condiția ca asigurarea piuliței să fie eficace). Deci în 
acest caz Omin= const. Tensiunea limită cu care se compară tensiunea maximă 


% 


Ed 


rece eie 
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Fig. 4.95, 


din șurub se va găsi la intersecția dintre dreapta care trece prin DN 
curent N(Sm» 9) sub un unghi de 45* (ce corespunde condiției Omin = plai) 
și curba limită redusă ce ține seama de factorii ce duc la scăderea rezistenţei 
la oboseală (fig. 4.25) de coordonate : F(0, ou) și C(or,0), unde: 


e PE 
Giga i k (4.77) 


Cocficientul de siguranță rezultă grafic intersectînd dreapta NL cu 
dreapta FC: 


e. “Max _ SMtov _, OG+GL (4.78) 


9max max mar 


Pentru a putea stabili o relaţie analitică pentru calculul coeficientului de 
siguranţă c se efectuează următorul raționament : anal 

Menţinerii constante a solicitării minime îi corespunde dreapta LN încli- 
mată la 459 faţă de Ox a cărei ecuaţie este: 


X—U = Omin » (4.79) 


Intersecţia dreptei LN cu dreapta limită FC permite să se determine ten- 
siunile limită om; ov ȘI O'max.- 
Ecuația dreptei limită este : 
i e alle (4.30) 
Y 14 = 7 î | 


p 


Înlocuind din relaţia (4.79), valoarea lui x: X=y+Omim, rezultă : 


n. 


you 709 omim) (4.81) 


r 
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Sâlu : 
Lă Li 
|| y 
| lespree | Op e ozapi 4 
Op 
gr St 
it 9min 
De zeii a Pia atac, E 9 
V= E F, „e Oyg (4.82) 
| op 
Op 
? 
A_ut to min A e 
X=p-tomin SET — oi; (4.85) 
] spe sli 
9, 
a” 
tf 
: : 20._—qpt |) min 
OMax = OM Oy = ———— pe S (4.84) 
] a, Il 
9maz 
Coeficientul de siguranţă este : 
i 25 pt ( 
9 Max ra 
mă ali a ae s (4.85) 
mar [ Sti 


Cum G-—&op, raportul o_/6 =20 și relaţia (4.85) se poate scrie mai 
simplu : 


20_u-tomi 
cag It Omin (4.86) 


Metoda tabelară de calcul a îmbinărilor filetate cu strîngere inițială. Avînd 
în vedere complexitatea metodei stării limită, necesitatea cunoașterii valorii 
stringerii iniţiale, cît și faptul că această metodă nu poate îi folosită dectt 
ca metodă de verificare se utilizează frecvent în practică dimensionarea 
șuruburilor pe baza metodei tabelare. 


Metoda tabelară de calcul este simplă, fiind identică cu cea pentru calculul 
șuruburilor fără strîngere inițială, cu diferenţa că la această metodă rezis- 
tența admisibilă nu se determină pornind de la o stare limită (oc, 0-9, ci 
se ia din tabele. Ea este mai redusă decît pentru șuruburile fără strîngere 
inițială, pentru a ţine astiel seama de solicitarea suplimentară datorită 
strîngerii iniţiale. 


IMBINĂRI 


Din relaţia de calcul a forţei de strîngere iniţială din șurub [relaţia (4.18) ], 
avînd în vedere că forţa de strîngere aplicată la braţul cheii variază în limite 
relativ înguste, rezultă că forța de strîngere inițială va produce tensiuni 
foarte mari în șuruburile mici şi tensiuni reduse în șuruburile de secțiune 
mare (v. $ 4.4.4), Această diferență nu este atenuată suficient de faptul 
că lungimea normalizată a braţului cheii crește cu diametrul șurubului. 


Acesta este motivul pentru care se admit rezistențe admisibile mici pentru 
șuruburile mici (pentru M 6—o0a=20, respectiv 25 N/mm?) și rezistențe admi- 
sibile mari pentru șuruburile de diametru mare (pentru M 48—oa = 100, res- 
pectiv 125 N/mm?). 

Relaţia de calcul este (4.41): 


Valorile rezistențelor admisibile sînt indicate în figura 4.26 (şuruburi din 
OL 38). Curba / corespunde pentru șuruburi la care stringerea se face în 
gol, iar curba 2 pentru șuruburi la care strîngerea se face sub sarcină. 

În figura 4.27 se indică rezistențele admisibile pentru şuruburi utilizate 
pentru flanșe, lucrînd la diferite temperaturi. 

Deoarece rezistența admisibilă a șurubului depinde de diametrul său, care 
inițial nu se cunoaște, pentru a evita tatonările s-au trasat curbele din 
figura 4.28 din care se citește direct filetul metric necesar pentru o forţă dată. 

Pe baza celor de mai sus în tabelul 4.6 se indică schema de calcul a unei 
îmbinări țiletate. 

Suruburi supuse la sarcini transversale. În unele construcţii, suruburile 
sînt supuse la încărcări perpendiculare pe axa şurubului (fig. 4.29,a): 
cuplaje cu discuri, șuruburi care ţin locul unor nituri (v. $ 4.4.6). 


Fig. 4.26. 


J AR EI) AN EA e E 
27 15 10 21 24 27 30 33 36 38 42 45dmm 


E E 8 a 
6 


ORGANE DE MAȘINI 


sati ; 
ama | £ 
li i orar cms 
9 p 
[] Our 
AS aaa a, *min 
Lă 
Di A, (4.82) 
] a ali 
9, 
La 
MGT a pici MOT E 2 
229 = imi oo; (4.85) 
i E Bien 
Op 
E e, 
20.4 [ ii ez O min 
OMax == OmM-+ GYy a = Aă aaa zid (4.84; 
m] f 
| + 5 ) S max 
p 
Coeficientul de siguranţă este : 
Lo MIER 
ji 
= Aa 20! 1 "P (e 9 min | 
e PE pi (4.85) 
Seri [ re] 9 maz 
Sr 


Cum 9u&or, raportul o_u/6, 520 și relaţia (4.85) se poate scrie mai 
simplu : | 


20_jpt [9 


cp E Pin, (4.86) 


Metoda tabelariă de calcul a îmbinărilor filetate cu. stringere inițială. Avînd 
în vedere complexitatea metodei stării limită, necesitatea cunoașterii valorii 
strîngerii inițiale, cît și faptul că această metodă nu poate fi folosită deciţ 
ca metodă de verilicare se utilizează frecvent în practică dimensionarea 
șuruburilor pe baza metodei tabelare. 


Metoda tabelară de calcul este simplă, fiind identică cu cea pentru calculul 
șuruburilor fără stringere inițială, cu diferența că la această metodă rezis- 
tența admisibilă nu se determină pornind de la o stare limită (oc, ou), ci 
se ia din tabele. fa este mai redusă decît pentru șuruburile fără strîngere 
inițială, pentru a ţine astfel seama de solicitarea suplimentară datorită 
strîingerii inițiale. 


PRI O IO 
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Din relaţia de calcul a forţei de strîngere iniţială din șurub [relaţia (4.18) ], 
avînd în vedere că forța de sirîngere aplicată la braţul cheii variază în limite 
relativ înguste, rezultă că forța de strîngere inițială va produce tensiuni 
foarte mari în șuruburile mici și tensiuni reduse în șuruburile de secțiune 
mare (v, $ 4.4.4). Această diferență nu este atenuată suficient de faptul 
că lungimea normalizată a brațului cheii crește cu diametrul șurubului. 


Acesta este motivul pentru care se admit rezistențe admisibile mici pentru 
șuruburile mici (pentru M 6—oa=20, respectiv 25 N/mm?) și rezistenţe admi- 
sibile mari pentru șuruburile de diametru mare (pentru M 48—oa = 100, res- 
pectiv 125 N/mm2). 

Relaţia de calcul este (441): 


Valorile rezistenţelor admisibile sînt indicate în figura 4.26 (şuruburi din: 
Ol. 38). Curba / corespunde pentru șuruburi la care strîngerea se face în 
gol, iar curba 2 pentru şuruburi la care strîngerea se face sub sarcină, 

În figura 4.27 se indică rezistențele admisibile pentru șuruburi utilizate 
pentru îlanșe, lucrînd la diferite temperaturi. 

Deoarece rezistenţa admisibilă a șurubului depinde de diametrul său, care 
inițial nu se cunoaște, pentru a evita fatonările s-au trasat curbele din 
figura 4.28 din care se citește direct filetul metric necesar pentru o forţă dată. 

Pe baza celor de mai sus în tabelul 4.6 se indică schema de calcul a unei 
îmbinări filetate. 

Suruburi supuse la sarcini transversale. În unele construcţii, șuruburile 
sînt supuse la încărcări perpendiculare pe axa şurubului (fig. 4.29,a): 
cuplaje cu discuri, şuruburi care țin locul unor nituri (v. $ 4.4.6). 
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Tabelul 4,6 
Schema de calcul a unei îmbinări filetate 


Se dă: F — îorța de exploatare [N]; felul de acţionare a forţei, dacă stringerea se face 
în gol sau sub sarcină. 


= 
LIRI 


crt. Mărimea Simbolui Relaţii de calcul 


= 
= 


] Diametrul interior al șurubului | d, [mmm] 


2 Rezistența admisibilă [Nfs E] 
nm2 


3 Dimensiunile șurubului și ale Se aleg din standarde 
i pieselor îmbinate 


& cn N te $ 
O (08 (90 DEA E 8 (E A E E E N ME 


72 18 24 301 36 42 48 din, 


SI 
A in 


4 Coeticienţii de rigiditate CL pa ta a al 


| 
| 
| 
| 
| 


Sela PAR) maree i 
Fig. 4.97. Fig. 4.28, | Es îZi As | 


5 Coelicientul sarcinii variabile ke Pa 


6 Forța iniţială de stringer Fo ÎN] Fo=koF (Hp—tabelul 4,5) 


catuza ia n pa =, | 


| 7 Forţa rezultantă F, IN] PF | 


| 9ţ F, | 
| ÎN /mn2] Sp pi 


3 | 9 nslunea echivalentă de N /imm2 dp dop S %a 
| piine Îi mater it cra aa i ra aia e Dea i ab a a ti RIA 


10 Rezistența admisibilă (static) 


Sa | Fara Se. ( IS i ad p) 5) 
|N /am?] Se = 1,52 


a . . . pd hi d 
Lu Coeficientul de siguranţă la 20__1t'tomin 
oboseală i IN a 
pe atac, | aa 9 max 


CS 


SSEISISIISSSSSEE |] 


DIE cca. «aaa da: 4 = 
12 Tensiunea maximă și minimă ei d atei ie, aa e 1 Ela 
; Max A, > “min A, 


ZZ 
/ 


Lt d i 
XA 
|__1.LE4 | | e rr i a 
4 i 
UN55 îi o Egirl 


13 Rezistența la oboseală 
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Pentru a se evita răsturnarea șurubului în locaș (fig. 4.29, 0), şuruburile 
trebuie montate fără joc (șuruburi păsuite, cilindrice sau conice). Un aseme- 
nea șurub este supus la forfecare și strivire. Solicitarea de fortecare este : 


, 
T/= di SS Taj; (4.87) 


4 


9, î i 
Tag == ps. (0 cea 


in relația (4.87) se întroduce diametrul tijei șurubului deoarece se va 
evita constructiv ca filetul să ajungă pînă la suprafața de separație. 
Solicitarea de strivire între tija şurubului și locaş este : 


ză pdl 
PS Pa» (4.88) 


unde s este grosimea piesei mai subțiri din îmbinare : 
P = (120... 180) N/mm?. 


Utilizarea de șuruburi păsuite nu este o soluție economică, întrucît impune 
suruburi și locașuri de precizie ridicată (scumpe), cu toate că este mai 
sigură și asigură dimensiuni mai reduse decît cea cu frecare. Pentru a 
putea folosi șuruburi normale (ieftine) se aplică următoarele soluții : șuru- 
buri strînse puternic, astfel încît forța de frecare să preia sarcina trans- 
versală sau diferite soluţii constructive de descărcare a șurubului de sarcina 
transversală. 

În primul caz, forţa de strîngere necesară este : 


F 


Fo > (p — coeficient de frecare). (4.89) 


În acest caz, şurubul este solicitat la întindere de forța iniţială de 
strîngere : 
2 
md 
Fo=- 0 O e 


Se vede că şurubul este încărcat cu o sarcină măi mare decît în cazul 
- utilizării de șuruburi păsuite [Fo=z(5...6)F]. Deci la aceeași sarcină sînt 
necesare șuruburi de secțiuni mai mari (sau mai multe) și totuși această 
soluţie este în general mai avantajoasă. Numai la construcții de dimensiuni 
mari (cuplaje de la turbine Kaplan, de exemplu), unde se utilizează 
șuruburi mari, de fabricaţie individuală este mai avantajoasă utilizarea de 
suruburi păsuite. | 

În figura 4.99, c și d sînt indicate două soluţii constructive pentru descăr- 
carea șuruburilor de sarcinile transversale. 
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4.4.8. Calcuiul de rezistență al Îiletelor se execută admițind următoarele ipoteze 
simplificatoare : 

a) sarcina se repartizează uniform pe spirele active ; 

b) sarcina se repartizează uniform pe supraiața activă a fiecărei spire. 

De fapt (așa cum se va arăta în $45.1), repartiția sarcinii pe spire este 
neuniformă ; pentru a ține seama de aceasta în calcule, rezistențele admisi- 
bile sînt reduse în mod corespunzător. 

Piletul este supus la următoarele solicitări ; 
(fig. 4.30). 

Șuruburile și piulițele standardizate sînt calculate să asigure capacități 
portante egale la solicitările menţionate, astfel încît calculul îiletului în cazul 
utilizării de elemente standardizate nu este necesar. Calculul se execută în 
cazul unor îmbinări nestandardizate sau cu elemente din alte materiale 
decit ojelul. 

Strivirea [iletului se poate produce datorită pres 


sirivire, forfecare și încovoiere 


iunii de contact p.: 
La 


F îȘ TU „Ţa ” 7 
a =j (2—d?) p,, (4.90) 
sau considerînd o spiră destășurată : 
SEE ndFl p, 3 (4 9]) 


unde z este numărul de spire active pe care filetul șurubului vine în contact 
cu fiietul piuliței. 

Valorile presiunii admisibile între spire p, stat indicate în tabelul 
atit pentru şuruburi de fixare, cît și seic suruburi de mișcare. 

La pl ce de fixare din condiţia de egalitate între c: apacitat ea portantă 
a filetului la SIRIViLE și a tijei şurubului la întindere rezultă în ălțimea piuliţei, 


re 


4.7, 


m=pz2 (p — pasul filetului) : 
sd 
zmdsHpa= i Gat. (4.99) 


Fig. 4.30. 
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Tabelul 4.7 


| Şuruburi Materiale Pa Nimme 
| Oțel dur/oţel dur : 40 
| De fixare Oțel moale/oţel moale (bronz) 30 
| Oţel/fontă 15 
Oţel/bronz PU aa E 
Oţel/oţel Pasa lb 
De mișcare Oţel/iontă de antitricțiune 10...13 
| Oţel/fonţă 5.6 
| | Fontă/fontă I+3,5 


La filetul metric + 


di==0,8 d; do==0,9 d Hu =0,695 P 


e *1A i . e) e 
și, admiţind pentru șurubul de fixare Aaz9, rezultă : 
p, Z 


111 = p2530,64 d < 0,8 d (valoare standardizată). 


| Calculul filetului la jorjecare se execută pentru filetul șurubului dacă suru- 
bul și piulița sînt din același material, condiția de rezistenţă fiind (fig. 4.30): 


p 
ji 3 = TA bIfse (4.93) 


„În cazul cînd piulița este confecţionată dintr-un material mai puţin rezis- 
tent, se calculează filetul piuliţei cu relaţia : i 


(4.94) 
Î4 a Ce re ralatii [si fă îmaz Car qua 
In aceste relații b este înălțimea pe care se poate produce fortecarea 


iiletului (fig. 4.30). 
Valoarea lui b pentru filetul metric (fig. 4.3) rezultă din relaţia : 


ji 
H 4 i 4.95 
pie b=3p=krp,  (kp=0,75), (435) 
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unde ky este coeficientul de formă al filetului. La alte filete decît filetul 
metric kare următoarele valori : 

fep=0,832 — filet în țoli : 

kp= 0,63... 0,68 — filet trapezoidal ; 

kp=0,5 — filet pătrat, 

Punînd și aici condiţia de capacitate portantă egală a tijei șurubului la 
întindere și a filetului la forfecare se poale calcula înălțimea necesară a 
piuliței. 

nd? 
ZT, bras = Sat (4.96) 
Pentru filetul metric avînd : 


230,8 d; d =0,75p, îar 2 =2, 
rezultă : mm=0,53 d <0,8 d. 

Ca urmare, la șuruburile și piulițele din oţel cu filete metrice pericolui 
principal îl prezintă strivirea. 

Forfecarea devine periculoasă în cazul unor șuruburi sau prezoane înșturiu- 
bate în piese de fontă, în cazul folosirii unor piulițe de fontă, metale neieroase 
sau materiale plastice etc. În acest caz se calculează adîncimea de înșurubare 
sau înălțimea piuliței pe baza relaţiei (4.96), scriind : 


za fPtap ra Sat s 
sau: 
| A 9 
j i “at 07 
mp2 a a (4.97) 
4kp d Tap 


- : , a, S , : 2: : pază cai 
Calculul Țilelului la încovoiere se execută considerînd sarcina 7 concen- 


trată pe mijlocul înălțimii supraieţei active a spirei considerată ca o grindă 
incastrată. Relaţia de calcul pentru filetul şurubului este : 
io ab? 
Mp Ea 18 > FAP ass, (4.98) 


În general, solicitarea de încovoiere este relativ redusă, astiel încît veri- 
ficarea filetului la încovoiere nu este necesară. 


45. PROBLEME CONSTRUCTIVE ALE IMBINĂRILOR FILETATE 


4.5.|.Repartizarea sarcinii pe spire. Sarcina axială care solicită șurubul nu se 
repartizează în mod uniform pe toate spirele pe care se face contactul între 
piuliță și șurub. O serie de cercetări teoretice şi experimentale au arătat că, 
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de exemplu, la o piuliţă cu 10 spire, prima spiră preia 339, din sarcină în 
timp ce ultima spiră nu preia decît 1%. Repartiția neuniformă a sarcinii pe 
spire se datorește elasticității diferite a acestora, fiind influențată de forma 
și materialul piuliței și ale șurubului ca și de precizia de prelucrare a filetelor. 

Astiel, în mod obișnuit piulița se deformează în sens invers (compresiune) 
în raport cu șurubul (întindere), ceea ce are ca efect încărcarea foarte mare 
a Spirelor din apropierea suprafeţei de reazem a piuliței. Pentru evitarea 
acestei situaţii se utilizează piulițe întinse (fig. 4.3 VIE 

O altă soluţie o reprezintă utilizarea de filete de elasticitate variabilă în 
așa fel încît în zona supusă încărcărilor filetul să fie mai elastic și să se 
deiormeze mai mult, astfel încît fluxul de forță să fie deplasat spre spirele 
superioare (soluţie dificilă tehnologic). La aceasta poate contribui Și reali- 
zarea de piulițe de întindere fasonate conic (fig. 4.32), soluție aplicată și 
în cazul piuliței de întindere din figura 4.31. 

În același scop se pot utiliza piuliţe din bronz (modul de elasticitate mai 
mic), cît și piulițe avînd panta filetului ceva mai mare decît a piuliţei. 


4.5.2. Pentru mărirea rezistenței la oboseală a șuruburilor, pornind de la obser- 


vaţia că amplitudinea ciclului este : 


F C, F 1 
by aia Aa ia ea ata a IE a cat pu et, i 4.99) 
îmi CotCa md Co ii 
i e 


Se vede că cu cît rigiditatea șurubului este mai mică şi a pieselor strînse 
mai mare, cu atit amplitudinea ciclului este mai scăzută. Pe de altă parte, 


1 stie 


din relaţia : Cs se vede că pentru micșorarea rigidităţii surubului 


trebuie redusă secțiunea și mărită lungimea lui. Pe baza acestei observaţii 
s-au realizat șuruburi la care tija are un diametru egal sau chiar mai mic 
decît diametrul interior al îiletului (fig. 4.33). Unor asemenea șuruburi li se 
spune șuruburi elastice sau de alungire. 

S-a stabilit experimental că șuruburile de alungire pot prelua o solicitare 
variabilă de 2—39 ori mai mare și o solicitare cu șoc de 7-—8 ori mai mare 
decît șuruburile normale. 

Fără doar și poale că mărimea razei de racordare de la iundul filetului 
are o importanţă primordială în ceea ce privește rezistenţa la oboseală a 
șuruburilor. De asemenea, tehnologia de prelucrare prin rulare duce la creș- 
terea rezistenței la oboseală a șurubului. 


Fig. 431. 


Fig. 4.33. 
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Deoarece se constată citeodată ruperi ale capului şurubului la oboseală 
se recomandă realizarea de raze de curbură corespunzătoare între capul și 


în a aa 
tija șurubului, E ll 


în cazul utilizării prezoanelor este recomandabil ca partea îiletată Și zona 
de strîngere a filetului să lie scoase din supraiaţa de divizare (fig. 4.34, a). 
In figura 4.94 sînt indicate două variante constructive pentru acest. scop, 
una Ja care stringerea se realizează pe lundul găurii (fig. 4.34, b) şi a doua 
la care strîngerea se realizează pe guler (fig. 4.34, c). 


45.3. Asigurarea piulițelor. O problemă constructivă deosebit de importantă o 


reprezintă asigurarea piulițelor. Atit la șuruburile supuse la sarcini variabile, 
cît şi la cele supuse la sarcini statice se observă că cu timpul strîngerea 
slăbeste, existind cazuri cînd piulițele încep să se deșurubeze, Explicaţia 
acestui fenomen de autoslăbire a înșurubării, cu toate că este asigurată con- 
iția B <q este următoarea : 
sila A sea lar încărcate static, deformaţiile care la început sînt elastice 
și datorită cărora apare forța de apăsare și deci și forța de frecare dintre 
filetul piuliței și filetul șurubului devin permanente și forța de irecare se 
micșorează sau chiar se anulează, din care cauză se produce o slăbire a 
stringerii urmată de autodeșurubarea piuliței. RAR e 
— La şuruburile supuse la sarcini variabile (forţe variabile, variaţii de 
temperatură, vibrații etc.), piulița se umilă radial iar șurubul se contractă 
axial, ceea ce are ca efect alunecări între filetul şurubului și al piuliţei cit și 
între suprafaţa de contact dintre piuliță și piesă. _ 
Avînd în vedere descrierea fenomenului de autodeșurubare, mijloacele de 
asigurare a piulițelor pot îi împărţite în două mari categorii 3 | ii ee 
a) mijloace de asigurare prin care se realizează o apăsare între îl 
piuliței și șurubului mai mult sau mai puţin independentă de forțele exte- 
rioare și de variaţia acestora (asigurare prin forță); 
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b) mijloace de asigurare cu organe separate de fixare care nu au nici o 
Jegătură cu forța de apăsare, ele evitînd doar deșurubarea piulițelor (asigu-. 
rare prin lormă). 

În tabelul 4.8 se indică o clasificare sumară a mijloacelor de asigurare: 
a piuliţelor. 

A Tabelul 48 
Metode de asigurare a piulițelor 
saibe brute 
—șaibe bombate 
—inele tăiate 
(Grower) 
—contrapiuliță 


--Frecarea independentă — 
de forța exterioară 
(prin forţă) 


—șaibe din material 
plastic 

—piulițe (suruburi) 
cu inserții 


, —filete deformate. 
Metode de asigurare  — 


a piuliţelor —piuliţe elastice 


—șplint 


—piuliţă crenelală 
și splint 


ii Cu elemente de fixare—| , 
(prin formă) —șaibe de siguranţă 


—sîrmă 


—cheie de fixare 


Din prima categorie a mijloacelor de asigurare (asigurare prin forță) fac 
parte : șaibele brute, șaibele bombate, inelele de siguranţă etc. 

Șaibele brute sînt standardizate în STAS 1388-50. Ele sînt de obicei 
rotunde, dar pot avea și forma pătrată — în special în cazul cînd piesele 
strînse sînt din lemn. Rondelele fiind comprimate între piesa strinsă și 
piuliță produc o apăsare suplimentară între piuliță și șurub. 

Șaibele bombate arcuite au același efect ca și rondelele brute, dar multi 
mai puternic, datorită deformării elastice a șaibei (fig. 4.35). 

Inelele de siguranță tăiate cu capetele răsfrînte, sau inelele Grower, 
sînt standardizate în STAS 2731-51 sub numele de inele de siguranță. În 
aiară de apăsarea pe care o exercită, inelele de siguranţă evită în oarecare 
măsură deșurubarea și prin faptul că cele două 
capele ale lor se înfig în piesă și în piuliță, 
atunci cînd aceasta are tendința să se deșutubeze 
(fig. 4.36). Ele se execută cu sensuri diferite 
ale tăieturii pentru filete dreapta și stînga. 

Principalul dezavantaj al inelelor Grower, 
în afara unor oarecare deteriorări ale piuliței 


Fig. 4.95 
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şi piesei, constă în faptul că ele 


măresc neuniformitatea reparti- au == 
ției presiunii între îiletul şuru- C a i 


bului şi al piuliţei, el neapăsînd 2 
în mod uniform pe toată supra- 
faţa de sprijin a piuliței. Pentru 
evitarea acestui ultim neajuns 
s-a introdus inelul tăiat din îi- 
gura 4.36, b la care este îndoită 
în sus şi partea opusă tăieturii. 

în ultimul timp s-au introdus 
numeroase variante noi de ron- 
dele executate din tablă de 
oțel, prin tăiere și ambutisare 
fig. 4.97). | j 
( Saiba ai din figura 4.38 poate îndeplini rolul dublu de asigurare și 
amortizare. aiba are formă inelară și este prevăzută cu două caneluri 
circulare care au rolul de a-i mări elasticitatea. ui î? 

în fieura 4.39 este reprezentată o saibă combinată dintr-un inel i SU 
executat prin stanţare și un inel trapezoidal din material plastic. Cele ua 
rin lipire. În stare liberă există un joc între șaibă 


inele sînt fixate între ele p 


in strîngere șaiba es primată și asigură piulița atit prin 
și surub. Prin strîngere șaiba este comprimată și asigură | la atît p 


frecarea dintre piuliță și materialul plastic, cât Și prin ia dintre șurub 

și inelul de plastic. Șaiba asigură ȘI etanșeitatea imbinăi i. pisi 
în figura 4.40 este reprezentată o saibă în formă de dublu : i 

rial plastic (caprolactama). Prin alegerea diametrului ! 


a : În za: i 

integral din male ia Gaze aaa, 

rior al saibei d, mai mic decît diametrul şurubului ds și prin sp ial ră 

tei, saiba pătrunde între spirele surubului și piuliței și în bi și i ja 
iujieas- vanat tă | £ ulitei pătrunde în materialul șalbei, 
iuliță todată hexagonul piuliţei pătrunde ! 

piuliță și gaură. Totodată aţ p ge agil 


silindu-l să se deformeze. Se pot utiliza și cîte două asemer 
sub piuliţă și cealaltă sub capul surubului. 
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Fig. 4:38. Fig. 4.39. 
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Contrapiulița înșurubată peste piulița de bază are următorul efect 
(fig. 4.41): contactul dintre filetul șurubului și al piuliţei se face pe flancurile 
superioare ale filetului șurubului, iar contactul dintre filetul surubului și 
al contrapiuliței se face pe flancurile inferioare ale filetului surabiali asttel 
că șurubul este întins între piuliță și contrapiuliță cu o forță independentă 
de torța exterioară, ea depinzind exclusiv de strîngerea contrapiuliței este 
piulița de bază, stringere care mărește concomitent și forțele de artere 
Totuși, Cu timpul, deformaţiile elastice devenind permanente, forta de A 
gere slăbește și efectul contrapiuliței dispare. Este important de remarcal 
următorul fapt : se obișnuia (și se obișnuiește și astăzi) să se facă Some 
piulija cu o înălțime mai mică decit a piuliței, ceea ce trebuie considerat 
ca fiind o practică dăunătoare, dat fiind faptul că întreaga sarcină a șuruibu- 
lui este preluată de contrapiuliță și nu de piulița de bază Eventual s-ar 
putea tace piulița de bază cu înălțimea mai mică decit contrapiuli ta, dar se 
recomandă ca piulița și contrapiulița să fie egale ca dimensiuni (de altiel, 
cînd stringerea contrapiuliței slăbește, piulița de bază preia întreaga sarcină). 
Deoarece. la folosirea contrapiulițelor se produc solicitări suplimaniare 
datorită presiunilor mărite pe flancurile filetelor, s-a introdus â oţel ie 
îmbunătățită (lie. 4.42). Această construcţie constă din piuliţa jĂ Aa are 
o parte conică și este spintecată de-a lungul generatoarei si din inelul de 
stringere 2 prevăzut cu un alezaj conic. Ambele elemente” se introduc cu 
părțile conice una în alta pînă cînd suprafețele plane ale ambelor piese se 
suprapun. Prin stringere, îiletul piuliţei spintecate este apăsat “aliaj de 
Hletul șurubului și astfel se asigură piulița împotriva desfacerii. Se foloseste 
Și varianta, cînd piuliţa nu este spintecată. iai ai 
S-au introdus în ultimii ani soluţii noi de asigurare a piulițelor căre se 
pot clasifica în următoarele 3 grupe : i pă iii ai 
a) piuliţe sau șuruburi prevăzute cu elemente elastice care deformîndu-se 
realizează blocarea prin frecarea mărită ; Sicilii: 


Fig. 4.41. Fig. 4.42, 
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b) piulițe prevăzute cu o parte a filetului deformată sau o parte din spire 
cu unghiul diferit de cel standardizat, astiel încît prin înșurubarea piuliței 
să se producă blocarea ; 

c) piulițe sau șuruburi de construcție elastică care asigură realizarea 
blocării. 

Flementele (inserţiile) elastice se pot monta fie în piuliţă, fie în șurub. 
În cazul montării inserţiilor în piulițe, acestea din urmă se execută mai 
înalte. Ca elemente elastice se folosesc cu precădere materiale plastice (de 
obicei, poliamidice). Diametrul interior al inserției fiind mai mic decît dia- 
metrul interior al tiletului piuliței, la montarea piuliței inserţia este presată 
puternic, luînd forma filetalui în care se înșurubează. Se utilizează și inserții 
în formă de dop (îig. 4.43). Ca urmare frecarea crește și se asigură blocarea 
piulițelor. 

inserţiile din material plastic asigură totodată etanșeitatea și amortizează 
vibraţiile. Piuliţele pot fi folosite timp nelimitat, întrucît poliamidele sînt 
foarte elastice, așa că după demontare, inserția își recapătă forma iniţială. 

În figura 4.44 se indică o soluţie de deformare a spirelor piuliței prin 
presarea suprafeţei frontale. 

O altă soluţie este presarea în partea superioară a piuliței a unui inel 
filetat de formă eliptică. Prin deformarea inelului la înșurubare se produce 
asigurarea. Neajunsul acestor două soluţii constă în aceea că la piuliţe cu 
montări și demontări dese, îiletul se uzează și deformația inițială dispare. 

O soluție des utilizată este practicarea la partea superioară a piuliței de 
tăieturi ușor deformate (piuliţe elastice), care la strîngere arcuiesc (fig. 4.45). 

Se pot utiliza una sau mai multe tăieturi diametrale. 

In același scop se poate practica o tăietură transversală prin piuliță și 
deformarea acesteia printr-un știit filetat (fig. 4.46). 

O altă soluţie este utilizarea unei piulițe cu renură 
serbia interioară, filetul nefiind în continuare. La înșuru- 
———— bare, filetul nefiind în continuare, partea superioară 

se deformează elastic și creează tensiuni iniţiale 
(fig. 4.47). 

O soluţie la care capul şurubului este elastic este 
cea indicată în figura 4.48. Surubul are tăieturi 
transversale în cap, iar sub cap, un canal circular. 
În felul acesta capul este elastic și se deformează, 

i asigurînd şurubul. | 


Fig. 4.43. Fig. 4.44, Fig. 4.45. 
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Fig. 4.50. 


Fig. 4.47. Fig, 4,48. Fig. 4.49. 


Se confecționează din oțeluri rezistente (0, =700... 1 300 N/mm2).. Tăietiarile | 
din cap se pol executa chiar la presarea la rece a capului. 
„O soluţie nouă de asigurare a șuruburilor care se. înșurubează în piesă | 
(fără piuliţă) este utilizarea bobinelor elicoidale. Acestea sînt niște arcuri de 
secțiune romboidală, avînd unghiul de viri de 60%, Bobina poate îi introdusă 
lie într-un locaș cilindric, fie într-unul filetat (fig. 4.49). 
Materialul bobinelor este sîrmă de oţel avînd duritatea 44...50 HRC. 


Diametrul exterior al bobinei este ceva mai mare decît diametrul alezajului OT | 
sau al tundului filetului din piesă, încît prin introducere se presează puternic | 4 Al N , 

de perete, fixindu-se bine în locaș. Precizia filetului obținut depinde de pre- | Da IN (00 988 7 ia A 
cizia locașului în care s-a introdus bobina. Pentru fixarea axială a bobinei | i A | | 
în gaură se poate prevedea un prag. Asigurarea șutubului împotriva deșuru- | SIR E “ 
bării se realizează prin faptul că la montarea șurubului în sensul desfășurării | 

bobinei spirele ei tind să revină, iar ca urmare rezultă o apăsare puternică | Fig. 4.52. Fig. 4.53. 


pe îlancurile filetului, șurubul fiind astfel autoblocat. 
Din a doua categorie (asigurarea prin formă) fac parte o mulțime de mij- | 
loace de asigurare, din care cele prezentate în continuare sînt mai răspîndite, | 
Piulița cu șplint (îig. 4.50). Cînd șplintul este deasupra, piulița se poate | 
slăbi, dar nu poate să cadă. Cînd piulița și şurubul se găuresc după montare 
se slăbește. șurubul în porțiunea activă a acestuia și nu permite strîngerea 


asigură cîte două piulițe cu o singură șaibă de siguranţă. De asemenea, cînd 
piuliţa este la marginea piesei, se pot utiliza șaibele de siguranță din 
iigura 4.53 (STAS 2241-51). 


ulterioară a piuliței și asigurarea ei. 46. SȘURUBURILE DE MIȘCARE 
Piulița crenelată. Se asigură piulița prin șplintul care se introduce prin | | acei PER E e 
șurub și crenelurile diametral opuse : execuţie greoaie, piulița trebuie rotită 46... Clasificare. Sub acest nume generic se subînțeleg de fapt două calegori 
cu 60” pentru a introduce șplintul, ceea ce uneori nu este posibil. | de suruburi, si anume : , 
pi dia 8 : a | | ie -; iscar ți de forță) folosite pentru a dezvolta 
Cheie de fixare (iig. 4.51). | 1) Suruburi de mişcare de acţionare (de torță) ? la 
Diuliţă cu caneluri și rondea cu aripioare de tipul celor folosite la fixarea | o forță axială mare, cum ar îi în cazul o la al șuru tricțiune) 5 
rulmenţilor (fig. 4.59). | | de la laminoare și al diferitelor prese cu șurub (de mînă, cu îricțiune), 
Asia, ie di ; KA > : - e bati 2) Suruburi de mişcare cinematice folosite pentru transformarea mișcării 
in cazul cînd trebuie asigurată o grupă de șuruburi se găuresc capetele E A e Ai dl de translație. Transmisia șurub-piuliţă se poate executa 
EI . . . A 5 o 5 a n potatie CA le a < a, ş 1$S S - iile P: . 
acestora deasupra piuliței și se trece o sîrmă prin toate găurile sau se | de rotaţie în mişcare de translaţ 
3 


„omu one era Ă 
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cu șurub rotilor și piuliță în translație, cu șurub rotitor si în translatie și 
cu piuliță fixă sau cu piuliţă rotitoare și cu șurub în mișcare de translație. 
Cînd se cer deplasări foarte precise se pot executa dispozitive de corecție 
care compensează defectele filetelor. Această compensare se obține printr-o 
ușoară deplasare a piuliţei. di Mi, 
„Avantajele acestor mecanisme sînt următoarele : se obtin forte foarte mari 
și viteze de deplasare foarte mici la un gabarit mic si o capacitate portantă 
mare, construcție și execuție simplă și o precizie foarte mare a deplasării 
Ele prezintă însă și unele dezavantaje, dintre care cel mai important este 
acela că au un randament scăzut, motiv pentru care nu pot fi folosite pentru 
viteze periferice mari. Viteza de alunecare între spire este de 1 /sin A ori “mai 
mare decît viteza de deplasare, ceea ce pentru pante cuprinse între B= ao 
și 19” corespunde la vreo 50-—30 de ori viteza de deplasare ceea ce contri- 
buie la creșterea uzurii, Sia lic aci 


„În aceste construcții se preferă filetul trapezoidal față de îiletul pătrat 
din cauza calităților sale prezentate în & 4.2.1 | | 


3 Rafertaila a vnalapi ta 3 : : 
4.0.2. Materiale. Ca materiale pentru şuruburi de mișcare se folosesc cu precădere 


46.9 


Oa 


oțelurile : OI 50, OL 60 şi OLC45. 
„In cazul cînd şurubul se supune unui tratament termic se utilizează oteluri 
aliate cu mangan, cu crom, crom-mangan etc. a e 
Piulițele se execută din bronz, iar la viteze mici din fontă de antifricțiune 
Șuruburile se execută de obicei cu două reazeme .: şuruburile scurte se 
execulă cu un reazem, celălalt reazem fiind realizat de piuliţă. La vinciuri 


ca a lee at Si cite 7 2 pă ş Ă ... . Fi 
Și di ite mecanisme cu șurub, șurubul este sprijinit numai în piuliță. 
Pentru a economisi bronzul, piulițele se execută sub formă de buesă. care 


se fixează în locașul respectiv cu surub, pană etc. Ă 
Calculul șuruburilor de mișcare (fig. 4.54) se efectuează cu aceleaşi relatii 
ca şi suruburile de fixare. Sa 

Dacă asupra şurubului acţionează forţa 
axială F, momentul de torsiune în surub este 
(relația 4.14): | 


M= Frate (B+), 
unde notaţiile sînt cele cunoscute. 

Relaţia (4.14) este valabilă dacă piulița și 
supraiața de sprijin a sarcinii sînt de o parte 
și de alta a punctului de aplicare a momen- 
tului (cazul vinciului). Dacă piuliţa și supra- 
iața de sprijin sînt într-o singură parte în 
raport cu locul de aplicare a momentului, 
atunci momentul de răsucire în şurub este 
(relația 4.18): 


M= Frate (Bop) -+uPRe. 


Fig. 454, 
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În șurub iau naștere tensiuni normale și tangenţiale, tensiunea echivalentă 


pe- 


Dacă în expresia lui A, se introduc valorile medii pentru un filet tra 
zoidal la care se asigură autoirînarea (B <q"), adică: 
ş da E îi 
Bzz49;, pa6*; -2=—1,12 rezultă K =1,25. 


; 
ta Fi 


Rezistenţa admisibilă se determină ca și la șuruburile de fixare, seriind : 


9 ă . Că a ISA E] » 
E = unde coeficientul de siguranță se ia pentru șuruburi supuse la 
compresiune sau încovoiere c=2...4 (coeficient de siguranță mare pentru 


pă dp DRE 

Înălțimea piuliţei şurubului de forță se determină pe baza relaţiilor de 
la $ 4.4.8. Rezistenţele admisibile la presiunea de contact sînt mai mici decit 
ia suruburile de fixare, din cauza mișcării relative șurub-piuliță (tabelui 4.7). 

Notă: Valorile superioare ale lui p, corespund pentru oțel călit. Pentru 
funcționare intermitentă, p, se poate mări cu 20%. Șuruburile de încărcare 
ale laminoarelor se pot calcula cu p> |5 „..20 N/mm?. 

Din condiţia de capacitate portantă egală a șurubului la întindere și a 
piuliței la presiune de contact: 


(4.100) 


înlocuind valorile maxime pentru Ga și p„ pentru șuruburi de mișcare, 
rezultă numărul optim de spire : 


Gap = 80N/mm2;  p = 13N/mm2  (oarz6p, 
i ș) 


z= 12. spite; 


Valori și mai mari pentru 2 se obțin pentru valorile minime (pentru 
Sar 50 N/mm? și pq=5 Nimm ; (Ga 5212 pa); 2>=24 spire. 

Deoarece numărul de spire al piuliţei este limitat la cel mult 10—12 (din 
cauza creșterii neunitormităţii repartizării sarcinii pe spire cu numărul de 
spire), dimensionarea șurubului de mișcare se va face la presiunea de coni- 
tact și se verifică eventual la întindere (compresiune) și tlambaj (dacă 
este cazul). 

Dimensionarea la presiune de contact se execută cu relația (4.90): 


sud? d i i 


F= [ i (4) | ic 
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Fig. 4.55. 
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A 
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Din această relație se poate calcula diametrul şurubului necesar, admiţind 


numărul de spire (2=6... 12) și raportul i 20,8, 


i Sl AY ARSE. NR (4.101) 


La șuruburile de mișcare, în special atunci cînd ele sînt acționate mecanic, 
problema randamentului ocupă un loc foarte important. 

Pentru a asigura randamente mari se utilizează şuruburi cu bile la care 
frecarea de alunecare este înlocuită prin frecare de rostogolire (fig. 4.55). 

La acestea, în șurub și piuliță se execută canale în care se rostogolesc 
bilele. Canalele formează un circuit închis, astiel că bilele ieșind din piuliță 
sînt întoarse înapoi. Canalele sînt călite. Cînd se cere o construcție fără 
joc, piuliţele se execută din două părți și se montează cu strîngere iniţială, 
lucru care se realizează de obicei cu arcuri, 

Se obțin în acest caz randamente în jur de 90%. Ele nu sînt sensibile la 
o ungere insuficientă, motiv pentru care pot lucra la temperaturi ridicate. 


4.6.4. Verificarea la tambaj. Sînt cazuri cînd șuruburile de mișcare sînt supuse 


la flambaj. În aceste cazuri determinarea diametrului șurubului se face pe 
baza relaţiei lui Euler sau Tetmajer-lasinski după domeniul de 
Hambaj respectiv. Este de observat că studii experimentale au arătat că 


în calculul la ilambaj al șuruburilor nu trebuie introdus momentul de inerție. 


real, ci unul echivalent, și anume: 
—— pentru şuruburile cu filet pătrat: 


ei, l0,6+ 0,4 ȘI] , (4.102) 


BINARI | IE IN E E OUN a at NUC RI NI sinaia 7 


— pentru șuruburile cu filet trapezoidal avînd unghiul la vîrf de 30*: 
d 
le=1,[0,4-+0,6 2) (4.103) 


în aceste relații /, este momentul de inerție echivalent, iar În — momentul 
de inerție corespunzător diametrului interior a! filetului. 


La calculul forței critice de flambaj trebuie să se țină seama de lungimea 
echivalentă de flambaj /ș, care depinde de modul de rezemare a șurubuluii. 

Dacă șurubul se reazemă în două reazeme Iș=1; dacă la unui din capete 
este piulița, atunci se consideră șurubul încastrat aici și [p=0,71, 

In tabelul 4.9 se indică schema de calcul a șuruburilor de mișcare. 


Tabelul 4.9 
Schema de calcul a șuruburilor de mișcare 


Se dă: F — forța de lucru [N]; condiţiile de funcționare 


Ala Mărimea Simbolul Relaţii de caicul 
i Diametrul interior al şurubului d, AF 
[mm] d= ie d [2 căi 
„| — [3 | ZPa 
2 Dimensiunile șurubului Se aleg din standarde sau rezultă 
constructiv 
3 Verificarea la întindere (compre- | o4(<) _ KE 
siune — dacă este cazul) [N /mra2] Sita” a. — Soare) 
iad! 
4 
4 Verificarea la flambaj Se va ţine seama de momentele 
de inerție echivalente (4.102 și 
4.103) și de lungimea de flam- 
baj 
5 Dimensiunile pieselor din Se determină conform schiţei 
ansamblu principiale 
ig f 
6 Randament (la șuruburi antrenate cai 7 
mecanic i 
5) tg (pre) nu 
2 
(v. $ 445) 
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5. IMBINĂRI CU PENE, ŞTIFTURI 
ȘI. SUPRAFEȚE PROFILATE. | | 


5.1. DEFINIȚIE. CLASIFICARE 


Î mbinările cu pene, știjturi, și suprațețe profilate sînt îmbinări demontabile, 
care îmbină sau asigură poziţia relativă a două piese, de obicei prin efectul 
înclinării feţelor care preiau încărcarea. | 

În tabelul 5.1 se indică o clasificare a acestor îmbinări, 


Tabelul 5. 


Clasificarea penelor 
fixare S i i : . : 3 aa au SEE - ai 
i, dreplunghiulară, știiiurile au o secțiune circulară și în general dimensiuni 
—Transversale  —|—reglare da a sui d i i î 
E | mai reduse. 
> Piouba ara | În tabelul 5.2 se indică o clasificare a știtturilor. 
—Știfturi | 
| Tabelul 5.2 
Rae Clasificarea ştiiturilor 
—l.ongitudinale i iară fa —masive (STAS 1599-53) 
SE |—Cilin drice — 
-—PFormă | tubulare 
i ta |_conice (STAS 3436-82) 
—îmbinări canelate 
—Supralețe —]—profil K ifturi 
profilate a d Știlturi 
—profil pătrat | 
Îi transversală | 
Pin hinăpt RI PE PEN ce a E ICR sa Sea atente de Dat ua ca aula | —stilt transversa 
__ Îmbinările din această grupă prezintă în general avantajul realizării unor | _incărcare —1--Moment de răsucire SE er că 
îmbinări de forme simple, precise şi relativ ieftine, avînd gabarit redus | | Ă | I-știlt longitudinal 
și putînd îi montate și demontate ușor. Prezintă însă și unele dezavantaje, | — Moment încovoietor 
ca : Slăbiri, importante ale secțiunii pieselor îmbinate, concentrări puternice | „aa ară , [i Lu > : 
de tensiuni, ovalizări etc., motiv pentru care au apărut o serie de soluţii Stiiturile se folosesc pentru a asigura poziţia relativă a două sau mal 
îmbunătăţite, ca : inele elastice, pene inelare elc. | Sei: multe piese (de exemplu, asigurarea poziţiei relative a unui capac îață de 
carcasă), pentru a înlocui penele în îmbină-i supuse la sarcini relativ mici, 
| pentru limitarea unor momente ele. 
Ă o nmsatriuctia să ah Î î 7 A pi SI i 38 ei a “aa la DE DN E Li 4 imi DY ra4 ata fra Si 
59. PENE TRANSVERSALE ȘI ȘTIFTURI 5 2.2, Construcţia și tehnologia penelor în ansversaie și a şiiitur ilor, : enele dU aus- 
versale se execută în formă de trapez (isoscel — fig. 9.3, a sau dreptunghi 
â As N bi . ai ; fier pie n" lima tă NSTAILOP d VIVA Pa QQ « Pa 7 PA alai îd D AO E 
5.9.1. Penele transversale sînt perpendiculare pe axa pieselor care se îmbină ser- | i ip. zi b). Inclinarea penelor de tixare se ia =, lar a celor de reglaj, 
vind la îmbinarea a două piese care au tendința de deplasare relativă axială i [ee a aja a 
(fig. 5.1). Ele se pot utiliza și pentru reglaj ; prin deplasarea lor realizează | E îi : | SE NR 
deplasarea unei piese (de exemplu, reglarea jocurilor din lagăre — îi 0.2) „ Secţiunea penei transversale se realizează cu muchii rotunțite. 
ntațe 3 variante de îmbinări cu pană transversală, 


Stifturile preiau, pe lîngă forțe axiale, și momente de torsiune sau mo- ln figura 5.4 sînt repreze 
i py , : SĂ Ă I A PI e ini variabile. Cînd forţa lucre 
menie încovoietoare. Spre deosebire de penele transversale care au o secțiune re pot lucra îa sarcini variabile. Gind iorța Iucres 
3 
N 
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Fig. 5.3, 


a E DA Su n Sai i forţa este preluată de fundul mansonului 
» 9-3 (1), de guler (iig. 9.4, 0) sau de suprafaţa conică interioară : - 
șonului (fig. 5.4,c). pei: i ci na 

Știtturile reprezintă o mare varietate de forme constructive (îig, 9b), 
Alături de știtturile cilindrice, conice (înclinare 1/100) și tubulare, se folo- 

LI Â, Lă & Li _ Lă ! Î i 
i adesea știfturile crestate, care asigură prin batere o îmbinare strînsă, 
ară a necesita un ajustaj precis, cum este cazul la stitturile cilindrice 
și conice. | 

Ca materiale pentru confecționarea penelor transversale și a știfturilor 


se utilizează oţeluri rezistente, ca: OL60. O L A 
(OSC) etc. „ 0L70, oțel arc, oțel de scule 


5.2.3. Calculul penelor transversale și al ştiiturilor, Forțele care acționează în 


îmbinare. În cazul penelor și al știtturilor fără prestrîngere, în îmbinare 
acționează forțele datorite sarcinilor exterioare. 

In cazul îmbinărilor cu prestrîngere, relația dintre 
torța de prestrîngere și forța de exploatare se deter- 
mină din condiția de echilibru cu frecare pe planul 
înclinat, ținînd seama că se consideră în calcule două 
suprafeţe de frecare. Ca urmare, forta de prestrîngere 
respectiv de scoatere a penei este: iii, 


Fo=Fltg (Bike) +te (BoEep2)], . (5.1) 


unde f; ; fa sint unghiurile de înclinare ale penei, iar 
Pr; Po —unghiurile de frecare (semnul minus pentru 
torța de scoatere). 

Luînd Bi =Ba (Ştiit tronconie sau pană trapez isos- 
cel) rezultă : 


Fo=2F'te (Bg). (5.2) 


i 
i 
i 
ii 
i 
| 
ă 
| 
| 
| 


maron eset 
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Pentru pană trapez dreptunghi : 
Fo=F [tg (Bro)ig e]. (5.5) 


Condiţia de autofixare este (v. și $ 4.4.2): 
a) pana trapez isoscel sau știitul tronconic : 


2F tg (B—9) “0; po; (9.4) 
b) pana trapez dreptunghi : 
ig (B—p)—igp<0; B<20. (5.5) 


Condiţia generală de autofixare este ca unghiul de la vîrful penei să fie 
mai mic decit dublul unghiului de frecare. 

Pentru a realiza o îmbinare corespunzătoare, pana se introduce de obicei 
în locașul ei prin batere, realizîndu-se o tensiune iniţială de montaj. Ten- 
siunea iniţială este absolut necesară la îmbinările supuse la sarcini alter- . 
nante pentru a evita distrugerea îmbinării, întrucît dacă tensiunea inițială 
ar lipsi s-ar produce șocuri, care ar duce la distrugerea îmbinării. Această 
tensiune inițială are drept urmare că forța de calcul F, este mai mare decît 
forța de exploatare F, deoarece trebuie să se țină seamă și de tensiunea 
inițială. Se admite drept forță de calcul a penei, o forță mărită cu 25... 30% 
faţă de forța de exploatare F (v. și Ş 4.4.7): 


Fe= (1,25... 1,50)£. 


Calculul de rezistență al penelor transversale și al știfturilor se efectuează 
pentru următoarele 4 cazuri : 

a) pana (știftul) preia o forță axială (după axa pieselor îmbinate), cazul 
tipic al penelor transversale ; 

b) ; c) știftul transmite un moment de torsiune în două soluții constructive 
(montat transversal sau longitudinal); 

d) știttul preia un moment încovoietor. 

Pana transversală (știjt) care preia o forță axială (îig. 5.6) se consideră 
ca o bară rezemată pe două reazeme cu o sarcină uniform-distribuită concen- 
trată în două puncte. 
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rate 


Momentul încovoietor este : 


F 2 
[5 d rd a 
Mi= 3 2 za î) d ile aa: (5.6) 
d 
unde 5= E 
F.[d d Fed Fed 
EP A a E sa d Ai FR 
Mu = E "3 2" 4 (5.7) 
Modulul de rezistenţă al penei este (fig. 5.3); 
Fig. 5.7. 
py— She (5.8) | 
= s —— grosimea penei). ă | : i 
5 | E fOSUIISa Deca) Contactul știit-abore : 
Tensiunea de încovoiere este : | Mp = Faa:  Xa= îi da: (5.12) 
ra ap i 
gi le E NOR e Ca 
Wood! pe _ Me de 7 Și 
e . SP To e MOL > 
Admiţind s= 4, înălțimea penei rezultă : | Xa 2 
Pa PR 2 
7 ss £ ȘI Sr ea Mc ibiza Einar . 9. 
AS aa Ve (5:9) | Me= 3 dap Pmaz = 6 Pmoz 
ş a. ne a ACEI PE: ; : 2 
Se efectuează și o verificare la strivire a suprafeţei de contact dintre pană Pmax < 150 N/mm? (oţel dur). 
știi!) şi suprafața piesci cu care vine în contact cu relaţia : : 
(ştiit) și sup a prese | Ş iul Contactul știfi-butuc : 
f, | 
za E 2 | E ă dy+d d 
P= să SPa: (5.10) | Mp=Foăo;  X= i (5.14) 
In cazul știfturilor, modulul de rezistenţă se va calcula cu relaţia : W=— oa, | o NE e Ap 980Y, Pac Aita, 
a : dc SE IRI Ti e DID e : | i Xp 2 
ds fiind diametrul știftului în cazul știfturilor cilindrice și diametrul mediu , 
în cazul celor conice, iar în relaţia (5.10) în locul grosimii s a penei se va PI 
a rm aaa i dp 1, 5.15 
introduce diametrul știftului di. | 7 PRR, atu. pi pa Pa: (5.15) 
Știjtul transversal care transmite un moment de răsucire are dimensiunile : o cd d (dp—da) 
constructive (fig. 5.7): e pa | 
— diametrul știftului ds= (0,2... 0,3)da; | p, = (100... 120) N/mm* (oţel dur) 


— diametrul butucului dp= (2...2,5) da (valori superioare pentru butuc 
de fontă) ; 
unde da este diametrul arborelui. 


az: tudi ra Î t de torsiune este o variantă 
Stiftul longitudinal care transmite un momen ia 59). 


constructivă de pană logitudinală și are dimensiunile 


Șiiltul se verifică la forfecare (în două secțiuni) : . | ÎL 2200082016 dacă bazal lea 148) da unde 1, este lungimea știttului. 
Lg == ; . a e (Ip i | 
My md Stittul se veritică la forfecare : 
FT (5.11) 
a (5.16) 


| 2M | 
| E — =lsdsTf ; My= 3 sdsda Tf 
și la strivire, admiţind o repariiţie triunghiulară a forţei între știi și arbore | ci 
și o repartiție dreptunghiulară între știit și butuc (fig. 5.3): | 
Ș | 
N 
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Fig. 59. Fig. 5.10, 


și la strivire, considerînd o repartizare uniformă a presiunii pe o proiecţie 
a suprafeței știitului pe un plan care conţine axa știftului : 


2M d 
aleea ME a A rai l 
F= “i == sp; Mp 7 dslsdap. (5.47) 
Știjtul SuUpus unui moment încovoietor se calculează la încovoiere cu 
relația : | 
M= Ph 
== “i ao Ol (5.18) 


și se verifică la strivirea produsă de momentul M=Flh + o) și de forța F, 


Considerînd și aici, ca și în cazul precedent o repartiție triunghiulară a 
efortului, rezultă (fig. 5.10): 


M SP |n] p 
Pus = i Pr asi (5.19) 
6 


Pmaz“PutPr= | | pl 2 | zape Pa S 150 N/mm2, (5.20) 


5.3. PENE LONGITUDINALE 


5.9.1.Definiţie. Cla: ficare. Penele longitudinale se caracterizează prin aceea că 
se monteaza tu axa lor longitudinală paralel cu axa pieselor pe care le 
îmbină. Ele servesc de obicei pentru asamblarea (montarea) pe arbori a 
roților, cuplajelor, frînelor, volanților, manivelelor etc. 
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Penele longitudinale fiind piese foarte răspîndite în construcția de mașini, 
s-a impus standardizarea lor. Clasificarea penelor longitudinale este dată 
în STAS 4380-49. Conform acestei clasificări, penele se împart în două 
categorii : pene de strîngere cu o înclinaţie a feței superioare 1/100 și pene 
paralele sau de antrenare ale căror feţe opuse sînt paralele între ele. În 
tabelul 5.3 se indică o clasificare a penelor longitudinale. 


Tabelul 5.3 
Clasificarea penelor longitudinale 


—înclinate 
Pi —plate 
—De strîngere E | 
—tangenţiale 
—concave 
—Paralele 
Pene ze 
longitudinale |—Dise 
—Inelare 


—Șaibe conice 


—Inele profilate 
Penele de strîngere datorită înclinaţiei dau îmbinări cu tensiuni inițiale 
(îmbinări prin forță), pe cînd îmbinările realizate cu pene paralele sînt 
îmbinări fără tensiune inițială (îmbinări prin formă). 

5.3.2. Construcția și tehnologia penelor longitudinale. O pană longitudinală are 
următoarele dimensiuni caracteristice: — lungimea 1, lățimea b, înăl- 
timea hi. | 

Unele pene sînt înzestrate cu călcii (nas), care este o proeminenţă sub 
iormă de cap lateral, care servește pentru o mai ușoară montare și demon- 
tare a penei din locaș și în special atunci cînd accesul la baterea Și scoa- 
terea penei este posibil pe o singură parte a piesei îmbinate (î10..D. ll) 

In figura 5.12 sînt redate tipurile principale de pene longitudinale ; 
1 — pană înclinată ; 2 — pană plată; 3 — pană concavă; 4 — pană tan- 
gențială ; 5 — pană-disc (5.12, b). 
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Fig. 5.13. 


Pană înclinată (pana îngropată) este cea mai obișnuită pană longitudi- 
nală. Are secțiunea dreptunghiulară și suprafața superioară cu o înclinaţie 


-] . i : 3 . 
de -5g. Se montează parte în locașul din arbore, parte în locașul din butuc, 


realizînd astiel îmbinarea atît prin formă, cât și prin forţă. Se utilizează din 
acest motiv pentru arbori avînd diametrul pînă la 500 mm. 

Pana plată nu necesită canal în arbore, ci numai o suprafaţă planată. 
Se utilizeză pentru arbori avînd diametrul pînă la 230 mm. 

Pana concavă are suprafața inferioară concavă, ajustată aproximativ 
după arbore, iar momentul de răsucire se transmite prin frecarea ce se 
naște între pană și arbore, datorită înclinaţiei suprafeţei superioare a penei 


l e ct a : £ : ȘI a A 
10 — numai îmbinare prin forță ] . Are avantajul că nu slăbește secţiu- 


nea arborelui, însă nu poate transmite momente de răsucire mari. Se utili- 
zează pentru diametre de arbori pînă la 150 mm. 
Pana tangențială (îig. 5.13) constă din două pene, avînd cîte o latură 


îngustă înclinată cu jpg. Ea se folosește pentru transmiterea de momente 


mari de răsucire. În caz că pana trebuie să transmită momente de răsucire 
în ambele sensuri, se introduc două pene tangenţiale decalate cu 120%— 
135%, căci o pană tangențţială nu poate transmite putere decît într-un sin- 
gur sens (fig. 5.13,0). 


5.9.3. 
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Pana tangenţială prezintă avantajul că produce o slăbire mai mică a 
secţiunii arborelui și o deformare mai redusă a butucului. ş 

Penele de strîngere formînd îmbinări prin forţă, tolerarea dimensiunilor 
lor este mai largă, fiind asttel mai ieftine. In schimb, penele de strîngere 
broduc o așezare excentrică a butucului care poate duce la o funcționare 
deteciuoasă a piesei montate. De aceea adeseori se înlocuiesc penele de 
strîngere prin pene paralele. Acestea au fețele opuse paralele (fiind deci 
îmbinări prin formă). Transmiterea momentului de răsucire se realizează 
prin intermediul feţelor laterale (înguste) ale penei. Aceasia are însă ca 
urmare necesitatea tolerării mai strînse a ajustajului pană-locaș, ceea ce 
duce la creșterea prețului de cost. Aceste pene nu pot transmite decît 
momente de răsucire, astiel că piesele montate pe arbore cu pene paralele, 
trebuie îixate în sens axial. Penele paralele sînt standardizate în mai multe 
variante constructive : cu capete drepte și rotunde, fără găuri, cu una și cu 
3 găuri de fixare pentru șuruburi. Penele cu găuri de fixare se folosesc 
atunci cînd există pericol de smulgere a penei; gaura a treia servește 
pentru scoatrea penei din locaș. 

Pana-disc are forma unui segment de cerc și se introduce într-un canal 
semirotund, de aceeași formă, din arbore. Se poate monta cu ușurință și se 
autocentrează. În schimb, din cauza locașului relativ adînc, ea slăbește mai 
mult decît pana paralelă secțiunea arborelui. Ca și penele paralele, pana 
disc n-are înclinație. 

Există și alte tipuri de pene, care însă au astăzi o utilizare foarte 
redusă. În schimb s-au răspîndit în ultimul timp penele inelare, inelele 
profilate, șaibele conice etc. (v. $ 5.3.6... 5.3.8). 

Penele longitudinale se confecţionează de obicei din oțeluri carbon OL 50 
si OL 60 și mai rar din oţeluri aliate, utilizîndu-se cu precădere oţel tras 
cînd se prelucrează numai faţa înclinată. În ultimul timp pentru transmi- 
terea de momente relativ mici se utilizează și pene din mase plastice. 

Locașurile de pană se execută în arbore cu îreză-disc în cazul penelor cu 
capetele drepte sau cu freză-deget la pene cu capete rotunde și îndeosebi 
pene paralele. Locașurile din arbore executate cu freză-disc au coeficienți 
de concentrare mai reduși decit cele executate cu freză-deget. Locașurile 
din butuc se execută prin mortezare. În cazul cînd pana de fixare se bate, 
atunci locașul din arbore trebuie să fie cel puţin de două ori atît de lung 
ca lungimea penei (dacă pana nu este montată la capătul arborelui). Pana- 
disc se taie din bare de oţel semirotund. - 
Calculul îmbinărilor cu pene longitudinale cu strîngere. Datorită forței de 
prestrîngere (batere) se produc deformaţii elastice (fig. 5.14, a). Sub acţiu- 
nea momentului de. torsiune transmis de îmbinare, starea inițială de defor- 
maţie se modiiică, presiunea repartizindu-se neuniform pe pană după 
diferite legi care depind în principal de raportul dintre forța de prestrin- 
gere și momentul de torsiune transmis. În calcule se admite o repartiție 
triunghiulară a presiunii pe pană (fig. 5.16,c0) și o repartiție uniformă a 
presiunii în perechea butuc-arbore. 
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Fig. 5.14. 


La calculul capacității portante a îmbinărilor cu pene longitudinale cu 
strîingere trebuie să se țină seama de faptul că aceste îmbinări transmii 
puterea prin forţă, dar în parte și prin formă. 

Pana cu înclinație realizează transmiterea puterii atît prin forță, cît și 
prin formă. Pentru calculul capacităţii portante a acestei îmbinări se consi- 
deră separat capacitatea portantă realizată prin forță și separat cea reali- 
zată prin formă. Primului caz îi corespunde schema din îigura 5.15 și ca 
urmare capacitatea portantă este : 


d 
Ma = Fox+puPoy+-uFo 3 Fi (5.21) 
SEE p A ma dl 
Pe baza schemei admise, x= 3 Yy>=g +isz și ca urmare 
b sa 
Mn=g + dl Fo. (5,22) 


Forța de batere este limitată de presiunea de contact pe pană, care pe 
baza ipotezei de repartiție triunghiulară (fig. 5.14, c) este: 


blpa Aia 
Fo tim = (5.23) 
care introdusă în relația (5.22) rezultă : 
Mn = 5 (b+-6pd)blp, . (5.24) 


Coeficientul de frecare se ia în medie p=0,15. 
Capacităţii portante prin formă îi corespunde schema din figura 5.16, 


forţa F+ fiind reacţiunea dintre pană și locaș datorită momentului de. 


torsiune : 


Pipe ti (5.95) 
: (5. 


Fig. 5.15, 


Fig. 5.16. 


Capacitatea portantă prin formă a îmbinării este : 
b i 
Miz Fry! + u Fr 3 up A (5.26) 


Admiţind o repartiție uniformă a presiunii la contactul dintre pană și 
adincimea locașului din arbore sau butuc (cazul mai nefavorabil) rezultă : 


Fiti (5.27) 
și ca urmare: 


| 
Mr = gld+u(b+d)] pe (5.28) 
Capacitatea portantă a unei îmbinări cu pană cu înclinaţie rezultă ; 


| 
Mi Mat Mea 346 + Gad) blpat Idu (b-+Atlpa. (5.20) 


Dacă în relaţiile (5.24) şi (5.28) se introduc valorile constructive uzuale 
([7=1,3d; bs=095d; t=0,ld și u=0,15) se constată că numai 1/3 din 
capacitatea portantă totală este transmisă prin forță. 

Dacă se calculează raportul dintre capacitatea portantă a îmbinării și 
cea a arborelui calculată cu relaţia : 


dă 
Mia == SA Ta 


și admiţind p, 222 se obţine că capacitatea portantă a îmbinării este cu 
20%, mai mare decît cea a arborelui la torsiune. 


PE C ecaritiataa INN al ata ee Ei ş ă pa i iaicziiei 
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Calculul de rezistență al penei cu înclinaţie se reduce de obicei la calculul 
lungimii penei, celelalte elemente geometrice fiind standardizate în funcție 
de diametrul arborelui. Calculul se execută pe baza următoarelor ipoteze 
simplilicatoare : 

a) se consideră că transmiterea puterii se face numai prin formă ; 

b) nu se ţine seama de forța iniţială de prestrîngere ; 

c) tensiunile se Tep a uasa da uniform atît pe înălțimea cît și pe lungi- 
mea penei. 


Pana 'este supusă la strivire și ie Relaţia de calcul la strivire 
este. (9.21): 
2M, 
Fe ca EA =flp, 
sau : 
] 2M, (5 30) 
iz at (5.30) 
dipa | 
Pana se calculează la forfecare cu relaţia : 
, 2M a 
pa: zecea = al za Olga ( ) 31) 


Pana plată transmite momentul prin forță, și anume pe baza schemei dini 
figura 5.15 relația de calcul fiind (5.22). Calculul de rezistență se efec- 
tuează la presiunea de contact între pană și butuc cu relația (5.24): 


PTD r6u ȘI SS Pa: 
Pana concavă transmite momentul numai prin frecare conform schemei 
din figura 5.17: 


ie dl a ana 
Mis=2uFo = pod. (5.392) 


Forța Fo(fo=A) este limtiată de presiunea de contact pe suprafața b.L: 


care introdusă în relaţia (5.32) rezultă capacitatea 
portantă a îmbinării cu pană concavă : | 
Mr=pdblp. (5.33) 

Pana tangențială produce un elori de impănare 
langenţial, spre deosebire de celelalte pene cu încli- 
nare care produce un efect de împănare radial, Din 
figura 5.18 se vede că b=Vi(d=b). 

"Pana tangențială se (Atel la presiune - de 
contact cu relaţia : 


__ itdp di 
Fig. 5.17. Mp (5.54) 
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Fig. 5.18. Rig, 5:19; 


5.344. Calcului penelor longitudinale fără striîngere (pene paralele și pene-disc) 
se execulă ţinîndu-se seama că acestea transmit momentul prin formă, uti- 
lizindu-se relaţiile de calcul stabilite la penele cu stringere | relaţiile (5.30) 
Si (91 )|. 

5 35.Unghiul de montare a penelor pereche se alege pe baza următoarelor con- 
siderente (fig. 5.19) : 

Notind cu hR rezultanta forțelor de prestrîngere /'o, aceasta este: 


| 


R=2Fo cos 3 - 


Capacitatea portantă a îmbinării este : 
| a ad A, | 
M, ss 2uFo 3 -+- pie î =uPod [ + cos]. 


Din relaţia (5.35) se vede că pentru p=180; Me=pufPod, adică capaci- 
tatea portantă este aceeași ca și în cazul unei singure pene rela a (5.32)], 
motiv pentru care se utilizează unghiul de montare q=—1909.. 1350. 

Presiunile admisibile la îmbinările cu pene longitudinale sînt indicate în 
tabelul 5.4. 

Tabelul 5.4 


Presiunile admisibile la îmbinările cu pene longitudinale ș și îmbinări canelate [N/mm?] 


Puncţionarea îmbinării canelate 


Buţucul fix pe arbore 


Butucul alunecător 
pe arbore 


O 
5 
[asi 
iar) 
D 
ISI 
= 
isa 
Wu 
ca 
= 
G 
fară 
bai 
(ai 
2 
N) 
(ao) 
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Fig. 5.20, 


/nel de distantare. 


Piulită_de_ 
stringere 


/nel de stringere 


Arbore 


Presiunile admisibile sînt mai mari în cazul penelor cu înclinaţie, pentru 
a ţine astiel seama de faptul că pana realizează îmbinarea nu numai prin 
formă (așa cum se calculează), dar și prin forță. În cazul penelor paralele 
cu piese montate mobile, rezistențele admisibile sînt mai mici pentru a 
evita griparea și a reduce uzura. 


5.3.6. Îmbinarea cu pene inelare este o îmbinare relativ nouă în construcția de 


mașini. Ea constă din perechi de inele (unul exterior, cu conicitate inte- 
rioară și unul interior, cu conicitate exterioară), care se strîng între arbore 
și butuc cu ajutorul unor piese de strîngere. Datorită forței de strîngere 
realizate se nasc forțe de frecare între inele, arbore și butuc, care permit 
transmiterea unor forţe axiale și momente de răsucire (fig. 5.20). 

Imbinările cu pene inelare prezintă următoarele avantaje : 

a) prelucrarea arborelui și a butucului este mai ieftină decît în cazul 
folosirii penelor, arborilor canelaţi sau a îmbinărilor prin strîngere, deoarece 
precizia dimensională și rugozitatea necesară a suprafeţelor sînt mai mici ; 

b) coeficient de concentrare mic (Ks = 1,25 faţă de K„=2,1 la arbori cu 
canale de pană) : 

c) se realizează o centrare bună, excluzîndu-se bătaia radială a piesei 
(ce rezultă din montarea pe pană) ; 

d) arborele nu necesită umeri pentru fixarea axială ; 

e) demontarea și moniarea sînt mai ușoare decît în cazul îmbinărilor 
prin strîngere, nu necesită dispozitive speciale, iar suprafaţa nu se dete- 
riorează. 

Îmbinarea prezintă însă și dezavantaje : 

a) Prelucrarea inelelor este mai pretențioasă, (mai scumpă), ele fiind 
din oțel de rulment sau oțel arc, călit și rectificat; acest neajuns se poate 
evita executînd inelele în masă în fabricile de rulmenţi, tehnologia lor fiind 
asemănătoare cu cea a inelelor de rulmenţi conici. 

b) La supraîncărcări inelele patinează, ceea ce poate duce la încălziri 
și gripări. 


3 
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c) Necesită butuci mai lungi și diametre mai mari decit în cazul îmbinării 
prin strîngere, cu pene sau cu arbori canelați, cît și piese mai multe. 

Calculul îmbinării cu pene inelare. Se utilizează următoarele notații 
(ie -D21):3 

Fa— forța de apăsare axială ; 

N, — forța normală pe arbore (butuc) ; 

N — forța normală între inele ; 

f — unghiul de înclinare a penei. 
Bcuaţia de echilibru a inelului exterior : 
Proiecţia pe orizontală este : 


F— pNi— uN cos B — N sin B=0. (5.36) 
Proiecţia pe verticală este: 
N cos f — N sin Bf — Ni=0. (5.37) 


Forţa N normală pe arbore (butuc) rezultă eliminînd pe N din cele 
două relații, (5.36) și (5.37): 
Fa uNi eri N, = a 
acosp+sinp  cosg—using” 
Fa (cos B—u sin $) e Fa (ut $) A 
u cos p-+-sin pu cosp—p2sinf  2utigp—p2tgp 


Nea (5.38) 


Cum p și te B au valori mici, termenii pg f și pg se pot neglija și 
relaţia (5.38) devine : 


F 


PR RI ME 5 30 
N == pa (5.39) 
[ca și la pana transversală trapez dreptunghi, relaţia (5.5) ]. 
Momentul de torsiune care poate îi transmis este : 
i d _ pad se, BA, 


De fapt, pentru transmiterea momentului M, este necesară, o forţă de 
strîngere cu Fa mai mare decit cea care rezultă din calcul, Fa fiind forţa 
necesară pentru deformarea elastică a inelelor pentru anularea jocului din- 
tre inele și piesele asamblate. | 

Cu aceasta momentul care poate îi transmis este : 


M=(F— Fa) Gu te)! (5.4 ) 
Se poate admite cu oarecare aproximaţie Fu =300d [A], unde d este 
diametrul arborelui în mm. 


12 —— Organe de mașini 
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Fig. 521. Fig. 5.22. 


Pentru a putea transmite momente mai mari, se utilizează mai multe 
perechi de pene inelare. 
Pentru a calcula momentul transmis de a doua pereche de inele se cal- 
culează forța F. care o transmite inelul interior (fig. 5.22) : 
Fi—puN cos B+u N —N sin =0; 
Ni+pN sin B—N cos f8=0; 
Fatu SE ENE 
uwcosp+rsinf  cosB-using? 


(5.42) 


Ni (u cos p+sin g—u, cos pp? sin) _ Ni (tg prrwtep), 
COS fi —y, Sin B ii 


a că: 
Negiijind termenii p tg 6 și p2 tg 6 rezultă: 
Fish tg f. (5.43) 
Cu ajutorul forței F se determină forțele N> de pe perechea a doua de 
inele și așa mai departe. Deci relația (5.39) devine: 


Fa NtsB FE 
Na tgp+2u  îgprau (9.44) 


ig ș 


Forța de apăsare a perechii a doua de inele este deci de ze +2 ori mai 
redusă decît a primei perechi. Factorul de reducere este: 
_ 88 l 45 
i 7 FI Ia a (5.45) 
ig f 


Pentru valorile uzuale ale lui 8 (8=9...170) rezultă K=0,5, valoare 
verificată și experimental. 
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Adică dacă prima pereche de inele poate prelua un moment Mg, a doua 
pereche preia 0,5 Mr a treia 0,25 M. și așa mai departe. Din acest motiv 
nu se utilizează în practică mai mult de trei perechi de inele în serie. Pentru 
a putea mări momentul care se poate transmite se execută montarea bilate- 
rală a cîte două perechi de pene inelare (fig. 5.23), în-care caz momentul 
total transmis în loc să fie (la patru inele în serie): 


Mrot= Me + 0,5 Mp 0,25 Mp4+0,125 M4= 1,875 Mr, (5.46) 
este (la două perechi de inele montate bilateral): 
Mor = Mi +0,5 Mr + 0,5 MI -+V == 3Mt ş (5.47) 


Inelele se verifică la presiunea de contact, care rezultă din relația : 


d zi a 
Me=u Ap Eu (5.48) 
unde A este aria suprafeţei de contact dintre inele și arbore, respectiv butuc. 
Presiunea admisibilă nu va depăși limita de curgere a materialelor pieselor 
din îmbinare. 
“Relaţia (5.48) permite calculul lățimii / a inelului : 


Pai A PAC 
l= pr (5.49) 


9.9.7. îmbinări cu inele ondulate (fig. 5.24). Inelele ondulate reprezintă și ele 
o soluție relativ nouă, prezentind o seamă de avantaje : nu necesită o pre- 
lucrare precisă a pieselor de îmbinat, necesită o forță de presare axială 
redusă, protejează piesele împotriva suprasarcinilor prin patinare. 

Se confecționează din bandă de oţel de arc, fără sudarea capetelor. Pentru 
a evila deplasarea axială a inelului, acesta se montează într-un canal prac- 
n arbore sau butuc. | 
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Imbinările cu inele ondulate transmit puterea prin frecarea ce ia naștere /o 
Pa spită n ăcăpii Pa ina î. Fi 11, i » alovaj a 2 ro dese | Ş pi E) Y nd 
datorită apăsării elastice radiale a inelului pe alezajul și arborele pieselor PESE 
îmbinate. | Butuc | 2o 
9.98. imbinările cu șaibe conice (fig. 5.25) prezintă față de penele inelare avan- | & Jelle | 
tajul că necesită o precizie imai mică, în schimb nu pot transmite decit | | 
momente relativ mici. | AS 
i te pi / 
VĂ Dă pie pi pi sa "ea ; & i RE 
5.4. IMBINĂRI CU SUPRAFEȚE PROFILATE | S]] A CEF 
d > e 1]. să sal E : , i Ş pe AA 
9.4.. Clasificare. Se utilizează în prezent mai multe tipuri de suprateţe profilate Si 
ca elemente de îmbinare. Dintre acestea, cele mai importante sînt: supra- dă 
iețele cu caneluri, cu profil K și cu profil pătrat. 
5.4.2. Imbinările cu caneluri se folosesc în locul penelor longitudinale pentru 
asamblarea unor piese care transmit momente de torsiune (fig. 5.26). | ital 
Clasiticarea îmbinărilor canelate se mai poate face după diferite criterii AI III e ea a a a a ea e a ea Da Da a ____ Tabelul 9. 
(tabelul 5.5). i Tipul 
Tabelul 5.5 SE Denumirea Simbol aa Da 
Clasificarea îmbinărilor canelate PO ea e ae ta pei pa a a _ Dtoi al AI RRE RONRA E E ae i ă 
—lixe i i 
—După scop —| Unghiul de înclinare al flancului ag 30 
—mobile 
—laterală (pe flancuri ie , ; ne 
zi i d ) i Pasul de referinţă Po en 
—După modul de -—|—exterioară (D) | a i a mau 
Scale interioară (d) | aia ti î | 
cotat Cremaliera de referință a arborelui 
Îmbinări canelate  — — dreptunghiulare SII IE ENI a aaa 3 i ra _ ae 2 
—trapezoidale a abili i pr, zi 
—După forma profilului  — ui SE — înălțimea capului de referință d9A4 0,4 m 0,5 m 
canelurilor —triunghiulare | | arti aaa PE 
A PI | iii e it mare si a iza 
—în evolventă i cul 
— înălțimea piciorului de referință Doa 0,7 m 
—serie ușoară (L/d < 1,5) | eee _ A PE NE IE 
„A ă —|—serie mijlocie (L/d=1,5...25 ; , 
După raportul L/d | serie mijlocie (L/d=—1,5 5) — înălțimea flancului de racord Ca 0,2 m 
—serie grea (L/d > 2,5) 


Aaaa AER A CAD POE ARE Pe ta CE ZE eee Aa be Pe CE Eau EERO EEE SSE OSOIDOȚER Eee cepe 
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Tabela 5.6. (continuare) 


fi art 
| Tipul 
Denumirea Simbol 
CED | CEF 
— înălțimea piciorului de referință la DOR 0,885 m 
caneluri cu fund rotunjit 
— raza racordării la caneluri cu fund R 0,47 m 
rotunjit 
—- înălțimea Îlancării LI — | 0,l m 
| 5: iai II III = PRE | MIR i PRE ENE mi pete ee alcatel ră aaa 
— lăţimea flancării Ep — 0, m 
— deplasarea profilului XA = ID—m(2+1)] 
Cremaliera de referință a butucului 
— înălțimea capului de referință dop 0;5 m 
| ran ms rm a revenea ma — pă vererenaa mata 
— înălțimea piciorului de referință boB 0,5 m 
i aa ron a Pta ee Ra — ema 9te 
— înălțimea flancului de racordare Cp 0, m 
— deplasarea profilului x D 
—ID-—m(z+| 
| B PR. (z+- 1] 


Elementele standardizate ale îmbinărilor cu caneluri dreptunghiulare sînt : 
diametrul exterior D; diametrul interior d și numărul de caneluri z. 

Imbinările canelate cu profil în evolventă sînt caracterizate prin urmă- 
toarele elemente : modulul, diametrul nominal (diametrul suprafeţei de fund 
al butucului) și numărul de dinți (caneluri). 

Profilul în evolventă are o cremalieră de referință specială cu carac- 
teristicile indicate în tabelul 5.6 și iigura 5.27. 

Elementele geometrice ale arborilor și butucilor cu caneluri în evolventă 
sînt standardizate în STAS 6858-63. 

Imbinările canelate prezintă următoarele avantaje : 

a) pot transmite momente mari și șocuri puternice, neexistîind pericolul 
ieșirii din locaş ; 
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b) repartizarea sarcinii pe mai multe suprafețe și ca urmare capacitate 
portantă mai ridicată ; 

c) efect de concentrare a tensiunilor mai redus ; 

d) montaj riguros centric (în afară de cazul centrării pe Îlancuri —— vezi 
mai jos). 

Arborii canelaţi sînt în schimb mai scumpi decît penele. Ei se execută 
prin frezare cu ajutorul capului divizor, sau prin metoda rulării cu îreze- 
melc. Canelurile din butuc se execută prin mortezare sau broșare (la iabri- 
caţia de serie, fiind mai ieftină şi mai precisă). 

Centrarea butucului pe arbore se poate face în 3 moduri: pe diametrul 
interior, pe diametrul exterior sau pe flancuri (fig. 5.28). 

La îmbinările canelate cu profil în evolventă se utilizează numai două 
tipuri de centrări : pe flancuri (notate CER) și pe diametrul exterior (notate 
CED). Aici centrarea pe flancuri asigură concomitent și concentricitatea pie- 
selor îmbinate. 

Alegerea sistemului de centrare la caneluri dreptunghiulare depinde de 
regimul de încărcare și de precizia îmbinării. La încărcări mari și precizie 
necesară redusă (viteze unghiulare mici) centrarea se face pe flancuri, căci 
asigură o repartiție mai uniformă a sarcinii pe dinţi. Cînd se impune o 
precizie mai mare, centrarea se îace pe diametrul exterior sau interior. Cen- 
trarea se face pe diametrul exterior al arborelui la piese netraţate termic, 
cînd se obține precizia necesară printr-o calibrare prin broșare. Cînd cane- 
lurile se călesc și se impune rectificarea lor, centrarea se execută pe dia- 
metul interior al canelurilor arborelui, căci în acest caz rectificarea îundurilor 
canelurilor arborelui și a vîriurilor canelurilor butucului este mai simplă. 

Calculul îmbinărilor canelate. Prescripţiile de calcul sînt indicate în 
STAS 1767-67. Ele se calculează la presiunea de contact cu relaţia : 


Mi= LT mS'p (5.50) 
unde : 
L este lungimea butucului ;. 


: D 
Tm— taza Medie fm= ae 


Ci 0 ORICE NI SIRIA RN 
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i FEEE-EEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEEFEEEEEEFE a 
50 EA |] [ L_ B si EI 5? SA E) 7 
Z era 711//l0cre A - 
70 Ei AI Ea a eri de AC 
gs: ELLE HI x - - 
„R p | E: . di -j L— Ț- i 
Su H/ EH CEE Leii an saa: 3 
> ALEE F[ 2150 8: A 
E E 30 E SA —| - mi - _— 
2 uaa Baa E 
P ; j FFEEEEH 
Pass isa? hear HE E 
EI FISi sie 
70 20 50 40 50 60 70 50 90 100110 120 130 140 150 160) 170 180 190 200 210 220 230 240 250 260 270 200 
_ mm 
Fig. 5.30. 


! 


s —— suprafața portantă a îlancurilor canelurii pe unitate de 


lungime ; 
fiti ab Dl A 
3i=0,,52(274 29); 


__ E — teșitura canelurii (fig. 5.29). 
În figura 5.30. se indică valorile lui s” pentru diferite tipuri de îmbinări 

cu caneluri în funcție de diametrul arborelui d. 

„Presiunea admisibilă depinde de faptul dacă cuplajul este fix sau mobil 
cît și de calitatea suprafeței arborelui canelat. In tabelul 5.4 se indică presiu- 
nile admisibile (pentru arborii din OL 50 sau OLC 35), 

Din relaţia (5.49) se determină lungimea butucului : 


„Veriiicarea la încovoiere și torfecare nu este necesară, presiunea de contact 
fiind hotărttoare pentru capacitatea portantă a îmbinării, 
9.4.9. îmbinări cu suprafețe profil K. îmbinările cu profil K (fig. 5.31) permit 
o asamblare rapidă a două piese. Se folosesc în mod special pentru mon- 
tarea pe capătul arborilor a butonilor de manivelă, a roţilor de curea, a 
roţilor dinţate etc. | 
Prelucrarea capătului arborelui pentru ob- 
ținerea profilului K se face prin strunjire pe 
strunguri de copiat. Locașul în butue se pre- 
lucrează prin broșare. 

Are avantajul că evită concentrarea tensiu- 
nilor care apar la îmbinările cu pană, cît și 
— în mai mică măsură — la arbori canelați. 
Are dezavantajul că se produce adesea înţe- 
penirea îmbinării, încît nu se poate deplasa 
axial butucul pe arbore. Necesită un ajustaj 
strîns (cu toleranțe reduse) pentru a permite 
deplasarea, dar a evita înțepenirea. 


3 


| 
| 
| 
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5.4.4. Îmbinările cu supralețe de lormă pătrată se folosesc numai pentru trans- 
miterea de momente mici, în special la îmbinarea cu arbore a unor manivele 
antrenate manual. 


6. IMBINĂRI PRIN STRINGERE 
6.1. DEFINIȚIE. CLASIFICARE. DOMENIU DE UTILIZARE 


Îmbinările prin strîngere sînt îmbinări care se realizează prin contactul 
Jorțat dintre suprafețele conjugate ale pieselor îmbinate, realizat prin defor- 
mația elastică a acestora. 

Imbinările prin strîngere prezintă o serie de avantaje, ca : centrare bună 
a pieselor îmbinate, capacitate portantă mare, execuţie simplă. Ele prezintă 
însă și dezavantaje : necesitatea unor prelucrări de precizie, posibilitatea 
slăbirii strîngerii în timp, puternic concentrator de tensiuni, apariţia coro- 
ziunii de contact pe suprafeţele pieselor îmbinate. 

Clasilicarea îmbinărilor prin strîngere este indicată în tabelul 6.1. 

Tabelul 6.4 
Clasificarea îmbinărilor prin stringere 
—lără organe de slringere 
—După forma auxiliare 
constructivă 


—cu organe de strîngere 
auxiliare 


—cilindrice 
Imbinări prin —|-—După forma suprafeţei —| conice 
SILA »are 5 n L 
stringere de contact —plane 
ȘI i —presale 
—După tehnologia ji PIE 
asamblării — fretate 


Dintre îmbinările prin strîngere se utilizează mai frecvent cele care se 
realizează cu ajutorul pieselor înseși care se asamblează, fiind de o con- 
strucție simplă și de gabarit redus (fig. 6.1). Exemple: bandaje montate 
pe roţi de vehicule de cale ferată, roți dințate cu bandaj, arbori cotiţi asam- 
blaţi din elemente prin presare, îmbinarea unor elemente ale zalelor de . 
lanţ etc. 

Ca piese auxiliare, la îmbinările executate cu ajutorul unor piese auxiliare 
ce realizează strîngerea, se utilizează inele, eclise, șuruburi (fig. 6.2). 

Suprafaţa piesei pe care se realizează îmbinarea prin stringere poate fi 
cilindrică sau conică. În cazul îmbinărilor cu piese auxiliare, suprateţele de 


6.2. 
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Fig. 6.2. 


contact ale pieselor strinse pot fi cilindrice sau plane (fig. 6.2). Pentru 


realizarea îmbinării prin stringere se iolosesc următoarele metode : 

a) realizarea unei forțe axiale cu care se presează arborele în alezajul 
butucului (la temperatura ambiantă) ; 

D) realizarea unei deformaţii termice a butucului: (care se încălzește) sau 
a arborelui (care se subrăcește) sau o combinaţie a acestora (îmbinări 
fretate) ; 

c) realizarea unei forțe de strîngere cu. ajutorul unor șuruburi (îmbinări 
cu brățară elastică — fig. 6.11). 


CONSTRUCȚIA ȘI TEHNOLOGIA ÎMBINĂRILOR 
PRIN STRINGERE FĂRĂ PIESE AUXILIARE 


Caracteristica principală a îmbinărilor prin stringere pe suprafeţe cilin- 
drice, presate sau fretate este mărimea strîngerii, rezultată pe baza ajusta- 
jului de strîngere ales din standarde. Aceste ajustaje sînt simbolizate în 
STAS prin litera S(s) și se împart în 4 clase (tabelul 6.2). 


RI Tabelul 6.2 
Clasificarea ajustajelor prin strîngere 


—Presat special  (sx, sv, su) 


-—Presat la cald (sc) 
Îmbinări prin presare (forțat) 
(ajustaje) id agaf (sb) 
— Presat ușor (sc) 


6.3. 


6.l. 
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Presarea se face cu prese hidraulice sau pentru piese mai mici cu prese 
cu șurub. Pentru a ușura presarea celor două piese și pentru a evita griparea 
lor, suprafața arborelui se unge, capătului arborelui i se dă o conicitate 
x=— 10... 15%, iar în alezaj se execută o teșire sub un unghi f=60*... 90 
(fig. 6.9). 

La îmbinări prin strîngere pe suprafeţe conice, presarea se realizează de 
obicei cu ajutorul unei piuliţe (fig. 6.8). 

Încălzirea se execută în ulei, în gaze sau în cuptoare electrice, în juncție 
de temperatura care trebuie obținută, iar răcirea se poate realiza cu CO3 
lichid sau aer lichid. 

Cu toate că subrăcirea prezintă unele greutăţi, totuși ea s-a impus, căci 
nu duce la anumite transformări structurale ale materialului, care pot avea 
loc în cazul încălzirii și care pot fi dăunătoare. 

Practica și experienţele arată că îmbinările realizate prin deformaţii ter- 
mice sînt superioare celor realizate prin presare (capacitatea lor portantă 
este dublă în raport cu acestea din urmă). 


CALCULUL IMBINĂRILOR PRIN STRINGIRE 
PE SUPRAFEȚE CILINDRICE PRESATE SAU FRETATE 


Calculul presiunii necesare realizării stringerii. Îmbinările presate transmit 
o forţă axială sau un moment de torsiune datorită forței de frecare care ia 
naștere între piesele îmbinate, în urma strîngerii. Pentru aceasta e necesar 
ca Fp>Fa,unde Fy este forţa de frecare și Fa forța axială (fig. 6.4), respec- 
tiv MM unde My este momentul forţei de frecare, iar M, momentul de 
răsucire care se transmite prin îmbinare. 


Fig. 6.3. 
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__În urma Strîngerii, între cele două suprafețe 
in contact ia naştere o presiune de contact p, 
deci o forță normală pe suprafaţă : 


N=xdlp. (6.1) 
Această forță dă naștere unei forțe de frecare : 
F pp N =apmlp > Fa, (6,2) 

unde peste coeficientul de frecare. 
Prin urmare, presiunea de contact între su- 
praiața piesei cuprinse şi a celei cuprinzătoare 


atunci cînd îmbinarea este solicitată de o îortă 
axială Fa este: | 


P>umdl' (6.3) 


unde : 


Fig. 6.4. d este diametrul îmbinării ; 
i  — lungimea pieselor îmbinate (fig. 6.4). 
In cazul cînd îmbinarea transmite un moment de torsiune My, trebuie 
satisfăcută condiţia : | 


4 undlp 
Mp Pg => > Me. (6.4) 
Presiunea în acest caz este : 
2M; | TI 
p> i (0.5) 


Cind acționează simultan O forță axială și un moment de torsiune îmbinarea 
se calculează cu o forță echivalentă £.: 


RE SEUCE OM, 
Fe VFP =" Fat [2] < enatp (6.6) 
de unde: 
Tampa 
Veti 
ale IE d] E 
> 77) ERIE (6.7) 


2 In cazul cînd îmbinarea este solicitată de un moment încovoietor, tre- 

a Pa e : a atpa Ar 7 aş - A pă id i 
Si să asigure incastrarea piesei cuprinse (de exemplu îmbinarea prin 
sirîngere a unui buton de manivelă — fig. 6.5), calculul presiunii necesare 


Li 
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Fig. 65. Fig. 66. 


se execută cu relația pentru calculul unui bolţ (știit) supus la încovoiere 
pac 
($ 5.8.2): | 


SM, rr Dlui 
Pat +a ai): 


Pentru ca să nu se producă un joc între bolț și locaș, presiunea realizată 
datorită ajustajului de strîngere p, trebuie să depășească presiunea de con- 
tact p. Se ia de obicei: p, =14p. 

In funcţie de această valoare a lui p, se calculează îmbinarea prin strin- 
pere ($ 6.3.2). 

Experienţa arată că coeficientul de frecare nu este același la presare 
și la depresare. Valorile medii ale acestui coeficient sînt indicate în tabe- 
lul 6.3. In acest tabel: pp este coeficientul de frecare la presare; 

ua, coeficientul de frecare la depresare, ambii coeficienţi corespund proce- 
selor tranzitorii de început de presare sau depresare ; 

u este coeficientul de frecare pentru regimul stabilizat, care se utilizează 
la dimensionarea acestor îmbinări. La fel, acești coeficienţi sînt deosebiți 
pentru cazul deplasării axiale și al rotirii. 

Cînd asupra îmbinării lucrează forțe variabile se recomandă a se reduce 
coeficienţii de frecare indicaţi în tabelul 6.3 cu 30%. 


6.9.2. Determinarea strîngerii necesare. Dacă se notează diametrul inițial (înainte 


de montare) al piesei cuprinse (arbore) cu da, iar al alezajului piesei 
cuprinzătoare (butuc) cu dg (figura 6.6), atunci datorită presării, atît arbo- 
rele cît și butucul se vor deforma. 

Deformaţia diametrului interior al butucului este : 
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iar deformația diametrului exterior al arborelui este : 
Se știe că strîngerea este: 
S=da—da. 


Scriind : 
S=dg—d+d-—dp. 


rezultă că strîngerea este suma deformaţiilor pieselor îmbinate. 
S= A+. 


Din teoria vaselor cu pereţi groși (formula lui La me) rezultă: 


2 
Apt [e a 1) și 


(6.10) 


(6.11) 


unde : 
d este diametrul exterior al butucului ; 
d — diametrul final al îmbinării ; 
mp: Ep-— constanta lui Poisson respectiv modului de elasticitate 
pentru materialul butucului. 
Deformaţia piesei cuprinse (arborelui) este : 


__dp (+di =) 
Ex ladz—d2 ma) 


A (6.12) 


unde d, este diametrul interior al arborelui (dacă are secţiune inelară). 
Ceilalţi termeni au aceeași semnificaţie ca și pentru butuc, referindu-se 
însă la arbore. 
Diferenţa dintre diametre, adică strîngerea necesară fiind [relaţia (6.10) ]; 
S=AqtAB 
și scriind : 


d 1 Rae IN RE 6.43 
2 de mp Ro de p2 mA Aș ( Fa 44 ) 
se obține: 
d d î, 
= A ea a Cp+ E, Ca, (5.14) 


Sau 


unde d este în mm; p și E în N/mm?. 
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Tabelul 6.1 
Coeficienţii Ca și Cp 
si sau A CA Cp zi sau LA CA CB 
A 2 

=> Ea ae NIERINE NI RR FIRE <a E pa aaa erei ata 

9) 0,70 — 0,5 1,37 E 74 

0,1 0,72 Fa 0,6 1,83 2,43 

0,2 0,78 1,38 0,7 2,62 3,22 

0,3 0,89 1,49 0,8 4,95 4,85 

0,4 | 1,08 1,68 0,9 9,23 9,83 


Constanta lui Poisson are următoarele valori : 


10 Ă i 
(Ciuc pentru oţel și m=4 pentru fontă. 


Pentru simplificarea calculelor se indică în tabelul 6.4 valorile coeficien- 


ților Ca și Cp pentru piese din oţel |m= x, Coeficientul Ca ==0,70 cores- 


punde pentru un arbore de secţiune circulară plină (d,=0). 
„ Strîngerea teoretică calculată cu relaţia (6.15) trebuie corectată pentru a 
ține seama de condiţiile de execuţie și funcționare. Aceste corecții sînt: 
s, pentru rugozitatea suprafețelor conjugate; s, pentru dilatări termice 
inegale ale pieselor îmbinate ; sa pentru deformaţiile suplimentare produse 
de sarcini exterioare. 

Ca urmare, strîngerea necesară este : * 


Sec == St Sp Sp Sa [um], (6.16) 

Stringerea suplimentară necesară pentru compensarea rugozității supra- 
feţelor se calculează cu relația : 

5,2512 (RR), (6.17) 


unde R, și Ro sint înălțimile maxime ale rugozităților suprafețelor conjugate 
(tabelul 6.5). 

Corecţia s, pentru compensarea efectului dilatării inegale a pieselor se 
calculează cu relația : 


Sp = [ata (f5—t0 )—ou (îi—to) Jd ă 103 Ș [um], (6.18) i 
unde : 
o Și ao sînt coeficienţii de dilatare termică ai materialelor celor două 
piese ; 
to, bu ba  — temperaturile mediului ambiant respectiv ale pieselor. 


Corecţia sa se calculează cu relaţiile corespunzătoare sarcinilor care acţio- 
nează asupra îmbinării. 

In funcție de strîngerea necesară Sne se alege din standarde ajustajul 
cu strîngere corespunzător S, astfel ca Ss min >Snec- 
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Tabelul 6.5 


,2 


Rugozitatea V o. V it  vAELY ARYA 
Clasele de precizie ] 2| 31| 4| 516| 7] 8] 9]10111 | 12|131iî4 
brută ai zace iaz joase AORIEI RENE PROBEI Pe ai 
_ fină ARSE ARSI ARES fomeel ame DERNEE IRON aaa aa 
Strunjire | foarte fină ai mini amar (RD MIRI PRI NORII IRI, 
cu diamant SN (RU SER RER | PREA ASR Ata mau pn EFEREI) SIEU Aa (Mea 
atăt brută az mea iara PRR ea i a ati le i et ee a | sat 
Rabotare fină REDA (IO ANDRA iar ion pu CORR PND ROSE 6 eee | RES POI 
” foarte fină PRE (0 NEI NN [fc NO) RIN ASR ANN SI INI 
aici “| brută | ___|___ Je pa ea | E a n le ce a zi 
_Îină ie, ee ina bac REA IILE ÎNC ARI PRR PRR 
Alezare dublă Se Aa A e A: (IERI socat ince să — 
- manuală (șăbă- ke 
ruire, răzuire) îl e pe e e ee ee | cate tc ai 
ai i brută ie Fi coma acei Eat aa e lat 
Broșare fină 
foarte fină 
CI Fi “|_brută 
Recţificare cu ope 


disc 


foarte fină 
brută 


Frezare “fină ja aa la = 
foarte fină ||| == 
raci Dra e po pe pă N II 
Rulare cu role fină za hac (Faza i Caz ineaca Pau Pas ei "mai a 
brută CN SOSI PN I00ti PSDR laur aa soon) ANRE ED 09008, a, PARVA PE 
Polizare iină DR: DR IN PER ARII | DD fir caca icre PEREI JE a MIRI 
foarte fină ARN 50: ANI SII ARICI ic iam RE AIE 
i “| brută ate a za) urale iun RPR | PER [ERIE | 
Honuire fină SI maj ct [a N, ERA SINE INIINE (voi sana inarupea PEERR ADR, FORD) 
foarte fină SR e ati ERE e sl ee a Io fe ES | ea 
i brută DNA LN: | PR |N! INEERR tsza IRSORE PRE N E IES 
| Rodare fină a Să pe INS) isa NERA PP) BETE e 
ia foarte fină Sai ba ee 7 seca, PERIE, Ba 
Polizare cu pa- |_brută Eee ej siloz | cae | lect aaa ai 
stă sau pînză | fină E APR La: ERE NR orei ama E NEI ARS 
abrazivă “foarte fină mare | 
i Super brută A ati Ed dz i ee aozujitea 
Finisare fină 
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Dacă se compară tensiunile maxime din arbore și butuc cu limita de 
curgere a materialelor respective se poate stabili dacă îmbinarea poate lucra 
în domeniul elastic sau în domeniul plastic. 

Dacă Spoc Şi Sarvb<oe îmbinarea lucrează în domeniul elastic. 

Dacă 9v2>0e Sati Garv>6e îmbinarea lucrează în domeniul plastic. 

Condiţiile oy<or şi Garp<o, trebuie necondiţionat satisfăcute, căci în caz 
contrar există pericol de rupere a pieselor respective. 


6.3.9. Verificarea rezistenței îmbinării presate. Acest calcul urmărește să stabi- 
lească dacă îmbinarea lucrează în domeniul elastic sau plastic căci de aceasta 
depinde în mare măsură posibilitatea de demontare a pieselor îmbinate, cît 
și veriticarea rezistenţei pieselor din îmbinare. 

Verificarea rezistenţei îmbinărilor presate se face în felul următor : 
Se determină presiunea maximă care ia naștere în îmbinare datorită strîn- 
gerii efective maxime Se maa (cazul cel mai nefavorabil) care se calculează 


| 
ţ 
i 
i 
i 
| 
F 
| 
i 
| 


în funcție de S CO! ză: iusta iului £ -elatia : | . Varia - ASR A AI i 
Ss max Corespunzător ajustajului ales, cu relația : "6.3.4. Calculul deformaţiilor. Adesea deformația pieselor îmbinate trebuie cunos- 
Se maz = Ss maz —(Sr-t St Sa). (6.19) | cută (de exemplu, atunci cînd influențează mărimea unui intrefier, a unui 


joc elc.). Aceasta se calculează pe baza metodelor prezentate în cursul de 
rezistența materialelor [2], [11]. 


Sa | 3 suc i : . za 
Pap Sp. (6.20) | 6.3.5.Forțele de presare F, și de depresare Fy se calculează cu relaţiile : 


Presiunea corespunzătoare acestei strîngeri p„ „se calculează cu relaţia : 


TAL 


2 2 . i „ A Pi A, o 3 » Di? ieri ȘI bi G 96 
Sub acţiunea presiunii Pmax apar în piesele îmbinate tensiuni normale | Ep pl dp az i (6.25) 
după tangentă 0. și după raza o, a căror variaţie este reprezentată în | Fa=batdp (6.20) 
iigura 6.7, valorile maxime ale tensiunilor avînd loc pe suprafaţa alezajului i iei 
piesei cuprinzătoare (butuc). Tensiunile din butuc după tangentă sînt : | Valorile coeficienţilor de frecare corespunzători sînt indicate în tabelul 6.3. 
— în fibrele exterioare : i | 6.3.6. Determinarea temperaturii de încălzire sau de subrăcire. Temperatura de 
o%,=p d. (6.21) | încălzire sau de subrăcire trebuie astiel determinată încît arborele să poală 
i TRAGE asi * Spa | îi introdus cu ușurință în alezaj, asigurîndu-se în acest scop un joc de moniaj 
— în fibrele interioare : | de tipul JE/ja. Siringerea se produce în urma răcirii butucului sau a încăl- 
da? | zirii arborelui pînă la temperatura ambiantă. 
? Aş € : pai “ . A ȘI o i x o 
0-0 = Pax Pip (0.22) | Temperatura la care trebuie încălzit butucul sau subrăcit arborele este : 
Cu i 
m . "ai H 3 di b Ț i RI i al țe inte inapră ase » | S pi Pa Masti 
Tensiunea radială maximă .din butuc pe supralaţa interioară este: i ja —Simae 10 pp (6.27) 
103ad du 
.y oa | 
Seb ma "Pa (6.23) | unde : 
i Ă RI i | Ss maz este strîngerea maximă [um] ; 
Compunînd tensiunile după tangentă | Jo —— jocul minim necesar pentru montaj (ce rezultă din ajusta- 
şi rază pentru cazul cel mai defavo- | jul JE/ja) ; 
rabil rezultă următoarea tensiune ma- | & — coeficientul de dilataţie (la încălzire) sau contracție (la 
ximă din butuc (pe suprafaţa inte- subrăcire); 
rioară);: | d — diametrul îmbinării janta] 
| pg — temperatura ambiantă |“C]. 


ct La | Per, 
Gb = Orb O0ab max” Pi ai SI £ 
Fa 


i, a 
6.4. ÎMBINĂRI PRIN STRINGERE PE SUPRAFLEȚE CONICE 
20, 6.24 
= P mas P0 2ă (Sea) Elementele geometrice care apar la aceste îmbinări sînt prezentate în 


ligura 6.8. 
Diametrul mediu al trunchiului de con este: 


In mod similar se calculează și ten- 
siunlie din arbore, care sînt însă mai 
mici decît cele din butuc. 


| ARES) aa 8 (6.28) 


% 
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Fig. 6.8. 


Conicitatea are valoarea : 


D-—d ; 
K= Sp =2tga, (6.29) 


Admiţind forţa uniform repartizată, concentrată în două puncte, forţa 
axială necesară pentru realizarea strîngerii rezultă (fig. 6.9) (fa=Q): 


Fa=2N cosa+2 N sin a; (6.30) 
= (cos & sin p-1-sin a cos 257 sin (+). (6.31) 


Momentul de frecare ce realizează transmiterea momentului de răsucire 
este : 


iata 
Mp =2uN 2" >My. (6.32) 


Inlocuind valoarea lui 2 N din relaţia (6.31) în relaţia (6.32) rezultă la 
limită : 
a bd ma COS | 
| Mi Dsintete) 0) 
Din relaţia (6.33) se poate calcula forța axială necesară pentru realizarea 
momentului de frecare My= Ma: 


2M, sin (at cp) ȘI 2M, sin (.-t-cp) 


ud m COS cp 2 A sin q 


IP 


a= (6.34) 
Valorile coeficientului de frecare p sînt indicate în tabelul 6.3. 
Cu forța Fa se dimensionează șurubul necesar. Lungimea părții de calare 
se calculează la presiunea dintre arbore și butuc, admiţind convenţional o 
presiune uniform repartizată : 


2N 2M ae 
= E ge p- E a 3 (0.35) 
ma WTA mPa 
presiunea admisibilă fiind pa “120 N/mm?, 
a 
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6.5. IMBINĂRI PRIN STRINGERE 
REALIZATE CU AJUTORUL UNOR PIESE AUXILIARE 
(ECLISE, INELE, ȘURUBURI) 


6.6.1. Îmbinări prin striagere cu eclise sau inele. Strîngerea a două jumătăţi de 
roată se poate realiza cu ajutorul unor eclise montate în stare încălzită în 
niște locașuri din discul roții (fig. 6.2). Cele două jumătăţi de butuc se 
asamblează prin inele. | 

In cazul îmbinării cu ajutorul ecliselor (fig. 6.10) pentru a se putea 
realiza strîngerea necesară, lungimea [1 a eclisei se ia mai mică decît lun- 
gimea l2 a proeminențelor, astfel că avem o diferență (strîngere): 


Aloe 8, (6.36) 


După încălzirea eclisei și montarea ei, lungimea îmbinării 1 trebuie să 
satisfacă inegalităţile : 


I>l şi (Sl, (6.37) 
Detormaţia eclisei la întindere respectiv a prominenţelor la compresiune 
este : 
Aa = l—l ; Ap =lp—l. (6.38) 
Deformaţia totală este : 
A=Atâg=l—l=5. (6.39) 


Stringerea trebuie astiel calculată încît sub acţiunea forței exterioare F 
care lucrează asupra îmbinării, să se menţină contactul între piesele îmbinate. 
Va trebui deci să se realizeze în eclisă o forță remanentă Fo, astiel că forţa 
maximă devine (v. $ 4.4.7): 


F=F+Bi=KF, (6.40) 


Fig. 6.10. 
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unde : | 
Fy este forța de strîingere ce realizează contactul între piesele îmbinate, 
atunci cînd acţionează forţa F asupra îmbinării ; 
Kgs — coeficient de majorare a forței F, care se ia A;=1,2... 1,4. 
Prin urmare, eclisa se va calcula la întindere cu o forță Fr= AF. Dacă se 
alege grosimea eclisei 5 lățimea ei va îi: 


sa be (6.41) 


Lăţimea capului eclisei se calculează la strivire punînd condiţia de capa- 
citate portantă egală a eclisei la întindere și a capului ei la strivire (fig. 6.10), 


Fp=(c—b)ăpa= băoat ; (6.42) 
b30ap +-b5Pa at 4: 
_ _ Sar) 4 
Sa | i (6.43) 


Lungimea eclisei se ia : [=(4...5)b. 

Inălțimea capului eclisei se calculează la încovoiere și se verifică la 
fortecare. 

Momentul încovoietor, considerînd forța uniform repartizată pe suprafaţa 
de contact este : 


pă 3 => sg Ole (6.44) 
Tensiunea de forfecare este : 

Fe 3 
Tp == PTR Ed Taf e (6.45) 

Strîingerea necesară se calculează conform relaţiei (6.14): 

Fl Fel K &—l 

a ul e dai 9-A ini At Met latra i 6.46 
Eaha  EBÂB Ca Cp ( 


unde Ea Ep, Aa, Ap sînt modulele, respectiv secțiunile eclisei și ale proemi- 
nențelor, iar Ca și Cp — coeficienţii de rigiditate. 

Deoarece de obicei rigiditatea proeminenţelor este foarte mare în raport 
cu rigiditatea eclisei, în calculele practice se poate neglija termenul al doilea 
din relația (6.46), în care caz: 


sa (6.47) 


Temperatura necesară pentru montarea eclisei se calculează cu rela- 
ţia (6.27). 


6.6.2. 
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îmbinările cu inele trase la cald se pot considera ca niște butuci strînși 
pe arbore, deci se pot calcula în același mod ca și îmbinările prin siringere 
pe supraieţe cilindrice. 
îmbinări prin strîngere realizate cu ajutorul șuruburilor. Aceste îmbinări 
se numesc și îmbinări cu brățară elastică sau cu bridă. Ele se folosesc pentru 
a monta pe piese de tip arbore diferite piese ca: manivele, roţi etc., fiind 
utilizate atunci cînd sînt necesare montări și demontări frecvente în cazul 
unor sarcini relativ mici. 

imbinările cu brățară elastică pot fi cu capac (fig. 6.11,a) sau cu butuc 
secționat într-o parte cînd se numește clemă (fig. 6.11,0). Ele pot trans- 
mite momente de torsiune sau forțe axiale, datorită forței de strîngere reali- 
zate cu ajutorul unor șuruburi. Această forță dă naștere unor forțe sau 
momente de frecare care se opun sarcinilor exterioare. 

Calculul brățării cu capac. Reacţiunea rezultantă N între arbore și brățară 
care echilibrează forța de strîngere a șuruburilor de pe ambele părţi ale 
brăţării este (fig. 6.12): 


N 9 ao (6.48) 
unde : 
Z este numărul de șuruburi de pe o parte a brățării; 
Fo — forța de stringere dintr-un șurub. 


Momentul M, este echilibrat de momentul forțelor de îrecare: 


Mp=2uN $ = 2uzFod > Me. 


(6.49) 


Fig. 6.11, 


Tal 


7.2. 


de măsurare (dinamometre). 
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Forța axială este echilibrată de forțele de frecare : 


Fi=2uN =4uzF > Fa. (6.50) 


Relaţiile (6.49) respectiv (6.50) permit calculul forței Fo cu care se dimen- 
sionează șuruburile. 


„ ARCURI 


DEFINIȚIE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Arcurile sînt organe de mașini care datorită formei și materialului din care 
sînt conjecționate posedă capacitatea de a transforma, prin deformarea lor 
elastică, lucrul mecanic în energie potențială şi de a retransforma energia 
potențială acumulată în lucru mecanic. 

Arcurile se pot clasifica conform STAS 6916-64 din mai multe puntte de 
vedere (tabelul 7.1). Studiul arcurilor se va face în iuncție de felul sarcinii 
ce acționează asupra lor. Astiel în prima grupă vor intra arcurile de trac- 
țiune-compresiune (arcuri elicoidale, arcuri inelare, arcuri-disc și arcuri de 
cauciuc), în grupa a doua întră arcurile de răsucire (arcuri elicoidale, arcuri 
bare-de torsiune și arcuri spirale) şi în grupa a treia, arcurile de încovoiere. 

Diferitele tipuri de arcuri sînt reprezentate în paragrafele corespunzătoare 
din acest capitol. în 

Arcurile au o largă utilizare în construcţia de mașini, dispozitive, aparate 


(iabelul 7.1). Astiel, ele servesc ca elemente de acţionare prin acumularea 


de energie (ceasuri, jucării); ca elemente de amortizare (suspensii la vehi- 
cule, amortizoare la tampoane); la exercitarea unei forțe de apăsare (supape, 
ambreiaje cu fricțiune); ca element vibrator; la repartizarea uniformă a 
forțelor (rezemări elastice); ca element de readucere (ambreiaje de sigu- 
ranță, îrîne cu saboți, instrumente de măsurat); ca elemente de reglare și 


i 
> 


CARACTERISTICILE FUNCȚIONALE ALE ARCURILOR 


Arcurile au o seamă de caracteristici funcționale, cele mai importante 
fiind : 

1) Sarcina (de lucru, de blocare). 

2) Dejormaţia elastică (săgeata f sau unghiul de răsucire 4). 

3) Caracteristica arcului reprezintă deformația sa în iuncție de sarcină : 


F=F() sau M=M(g). „(71 


E: 
sg. 
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Tabelul 7.] 
Clasificarea arcurilor 


—elicoidale 
—în foi 
—spirale 
— Formă —linelare 
—disc 
„bare de torsiune 
—dilerite (inel de siguranță, agrafă, 
șaibă, membrană, tub ondulat etc.) 
—de torsiune 
_...-|-—de încovoiere 
— Natura solicitării — 


exterioare —de tracțiune 


—de compresiune 
—circulară 
—inelară 


Arcuri —|-Forma secţiunii —|—dreptunghiulară 
semilabricatului —patrată 


—profilată 


—amortizare 
—acumulare de energie (acţionare) 
—exercitarea unei forțe de apăsare 
—ca element vibrator 
—Scop d —repartizarea uniformă a forțelor 
—ca element de readucere 
—reglare 


—măsurare 
-olel 


-— Material —|—metale neferoase 


— materiale nemetalice 
(în special cauciuc) 


—constantă 


—Rigiditate | — pai 
—variabilă 


Caracteristica (fig. 7.1) poate fi dreaptă (linia 1), crescătoare (curba 2), 
descrescătoare (curba 8) sau o linie îrîntă 4, 

La arcurile cu frecare, curba de încărcare nu se suprapune peste cea de 
descărcare, obținîndu-se pentru caracteristică o suprafață care reprezintă 
lucrul mecanic de frecare (îig. 7.2). 
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Fig. 7.1. Fig. 72. 
4) Coeficientul de rigiditate al arcului este definit prin functia : 
sau Cc! = cil (7.2) 


La arcurile cu caracteristică dreaptă funcţia c (c”) are valoarea: 


F ? i € 

Ca, Sau Ca e 7.3 

E Au cp (îi) 

Se obișnuește a se numi arcurile cu valori scăzute ale coeficientului 
c — arcuri moi și cele cu valori ridicate — arcuri tari. 


: i ta d a ; putu y dF 
Arcurile cu caracteristică curbă pot fi cu rigiditate crescătoare (să crește 
A SR ş A AF : 
— îig. 7.1, curba 2) sau cu rigiditate descrescătoare |-37 scade — fig. 7.1, 
curba 3 |. | 
5) Lucrul mecanic de deformaţie ce poate îi înmagazinat de arc sub formă 
de energie potenţială, prin deformarea lui elastică se exprimă prin relaţiile 
(valoarea elementară) : 


dL=—Fdf sau dL=Medg. (7.4) 
La arcurile cu caracteristică dreaptă : 
M 
L= 27, respectiv La E, (7.5) 
sau ținînd seama de relaţia (7.3) : 
L= e, respectiv L= ce . (7.6) 


Pentru a putea compara diferite soluţii constructive de arcuri s-au introdus 
o serie de indicatori cum ar îi : coeficientul de utilizare specific, coeficientul 
de utilizare volumetrice și gravimetric, randamentul și capacitatea de amor- 
tizare. 


2 


] ARI 
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6) Coeficientul de utilizare specijic (de formă) Ry reprezintă influenţa 
formei constructive și a felului solicitării arcului asupra capacităţii sale de 
a înmagazina lucru mecanic. 

Din relația (7.5) se vede că pentru un arc solicitat la întindere, lucrul 
mecanic fiind : 
ist Pai 00 gt aa a Eat , 

o PORA 2EA > oa (7.7) 


coeficientul de utilizare specific este kr=]. 

La un arc elicoidal cilindric de secțiune circulară, ky=0,B. 

La arcuri spirale și în foi kp=0,33 etc. (tabelul 7.2), 

7) Coeficientul de utilizare volumetric ku reprezintă raportul între lucrul 
mecanic și volumul arcului V : 


2 2 
L Sa , 7 
ko = -p = 22 respectiv ku = kp pe . (7.8) 


8) Coeficientul de utilizare gravimetric kg reprezintă raportul dintre lucrul 
mecanic și greutatea arcului Q ( — greutatea specifică): 


ri 
TA o V k 
kg = e = hp = 
_9) kandamentul arcului m reprezintă raportul între lucrul mecanic cedat Z 
și lucrul mecanic primit L : 
Le 


(ata sa (7.10) 


10) Capacitatea de amortizare a arcului reprezintă raportul între lucrul 


mecanic amortizat (AL=/—Le ) și dublul lucrului mecanic preluat de arc 
la încărcare : | 


ERE A e dle AN mc / 
di > Al A Pal e iu (7.11) 


in tabelul 7.2 se indică o comparație între cîteva tipuri de arcuri pe baza 
coelicienţilor de utilizare amintiţi. 


ea Tabelul 7.2 
5 i Coeficienţii de utilizare la arcuri ia 
Tipul arcului Kf Ko Kg 
Are elicoidal | 
Arc-bară de torsiune ! 0,5 19,5 2 480 
Arc inelar 1,62 49 6 280 
Arc în îoi 0,33 7,95 1 020 
Cablu de cauciuc la întindere 0,9 37,4 37 000 


7.3. 


7.4. 


74.1]. 
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La alegerea acestor caracteristici trebuie să se ţină seama de scopul 
arcului. De exemplu dacă arcul este folosit pentru amortizarea unei sarcini 
variabile sau de șoc se va căuta ca 5 să fie cît mai mare și deci Le să fie 
cît mai mic. La arcuri pentru suspensia vehiculelor, 5 nu trebuie să îie mare, 
căci aceasta ar duce la o încălzire exagerată a arcului. 


MATERIALE ȘI REZISTENȚE ADMISIBILE 


2 
i e pi 4 Ș ei NS : 
Din relaţia L=Pk7 Dă se vede că lucrul mecanic înmagazinat crește cu 


patratul lui Ga, deci se vor alege materiale cu oa, Se și o— mari. Aceste 
condiţii le îndeplinesc în special oţelurile speciale de arc standardizate în 
STAS 795-62 sub denumirea de oțel Arc (în 9 calităţi de la Arc 1...Arc9). 
Ele se folosesc de obicei în stare călită, obţinînd astiel rezistențe de rupere 
și limite de curgere și de elasticitate ridicate. Unele dintre aceste oțeluri sîni 
oțeluri nealiate, altele sînt aliate (oțeluri Cr-Mn, Si-Mn, Si, Cr-Si-Va). 

In afară de călire, limita de curgere se mărește prin trefilare cu un grad 
mare de coroiaj și cu o temperatură joasă de revenire (250—350 *0); ca se 
mărește de asemenea printr-o supraîncărcare inițială peste limita de curgere 
timp de 10...50 ore care provoacă o ecruisare a materialului. 

Pentru mărirea lui o— se vor lua următoarele măsuri : folosirea de oţeluri 
de calitate, rectiiicarea și polizarea arcului, ecruisarea cu alice, nitrurarea. 

Arcurile care funcţionează în condiţii de* coroziune se confecţionează din 
aliaje de metale neferoase (bronz cu staniu și zinc; bronz cu beriliu). Se 
utilizează și materiale nemetalice pentru confecționarea arcurilor : cauciuc, 
plută, unele mase plastice expandate, perne de aer comprima! etc. 


ARCURI ELICOIDALE (RESOARTE) 


Descriere. Clasificare. Arcurile elicoidale sînt construite din bare metalice 
înfășurate în formă de elice. Forma arcului poate fi cilindrică, conică și 
mai rar paraboloidală, prismatică etc. 

Forma secțiunii spirei (barei de arc) este de obicei circulară, dar ea poate 
Îi și dreptunghiulară sau pătrată. Pentru sarcini mici pînă la 1000N se 
utilizează în ultimul timp arcuri elicoidale formate din cabluri. Acestea pre- 
zintă avantajul unei capacităţi mari de amortizare datorită frecării dintre 
firele cablului. 

În tabelul 7.3 se indică o clasificare a arcurilor elicoidale. 

Datorită formei lor simple, a gabaritului mic și a tehnologiei ieftine, 


arcurile elicoidale sînt arcurile cele mai răspîndite în construcția de mașini. - 


i] 
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TI Ă Tabelul 7.3 
Ciasificarea arcurilor elicoidale 


— Cilindrice EX Li 
es oaie — multiple 


— Dublu conice 


—După formă -|- Hiperboloidale 
-Paraboloidale 
—Dublu paraboloidale 
Arcuri  — - i 
slieoiăala —Prismatice 


—De compresiune 
— După Solicitarea —|—De tracţiune 
exierioară —De torsiune 

Arcurile elicoidale se execută prin înfășurare la rece (pentru (d <7 mm) 
și la cald (pentru d> 7 mm). Ele pot fi de tracţiune, de compresiune sau 
de răsucire. 

Arcurile de tracţiune sînt prevăzute cu urechi de diverse forme (fig. 7.3, a, b) 
sau cu dopuri filetate (fig. 7.3, c), pe cînd cele de compresiune au prima 
și ultima spiră aplatisate și capetele decalate cu 1800 (fig. 7.4, a). Arcurile 
de tracțiune se execută cu sau fără pretensionare. Pretensionarea se reali- 
zează la întășurarea spirelor și are ca scop uniformizarea tensiunilor sau 
are un scop funcțional (arcul nu se deformează decît la depășirea forței 
de pretensionare). 


7.4.2. Parametrii geometrici ai arcului elicoidal cilindric sînt prezentaţi în tabe- 


lul 7.4. Elementele ce trebuie indicate într-un desen de arc elicoidal (a — de 


Fig. 73. 
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“ Tabelul 7.4 


, A Arcuri d , 
Parametrii geometrici Area de Arcuri de tracţiune 
Cu capele închise in (nd PE 
neprelucrate 
|__ Eee mea pe e e Ul aaa _ sai Ş 
Cu capete închise 
“ în (n,—0,5)d 
prelucrate Zi 5) 
Înălțimea în stare |” zică a ci = ii la EC zac 


libezd, do Cu capete deschise Ha) + 
ăi 


Lungimea desfășurată a arcului tensiunea produsă de forța tăietoare fiind de asemenea redusă, în calcul se 


neprelucrate i 
iei aa “în țd2H, | 
Fără pretensionare <a m o e | | j | 
î le tun = la înălţimea urecbii) | a) Un moment de răsucire : 
Cu pretensionare (1-1 )d-+2H | a d A 
] J e | Mi == E ale COS Oe (7.12) 
ap ESI tai a EEE mia eat IDE N a e e a e pana aie e Pa fe. ne. iu E ai = E | id 
înălțimea arcului la blocare, Hy (n-+n)d — | b) Un moment încovoietor: 
Roas i ti a cz să Să zi DR Eat ana | a Dac Pie pa eclair | 2 aleea MI AER IE NE NINE A aa ! FD | 
a Mi= —g sina, (7.13) 
Numărul de spire de reazem, n, p | i 
n =1,5 (pt. n <7) i | > xi 
115.35 pl n > 7) | | c) O forţă tăietoare : aa aul | 
| T=F cos a. (7.14) 
iii Sa: o MN ec ai ici SE iai | d) O îorţă normală: 
Pasul arcului, £ iei tg | N=F sina. (7.15) 
| 
sea e | DN Aa | R ; fest i A 
| Întrucît unghiul de înclinare al spirei este în general redus (a < 15”), iar 
| 
| 
| 
| 


i 
“Dim (n+n,) rDmh consideră spira solicitată la torsiune, efec- _ 
e cos a tul celorlalte solicitări luîndu-se în consi- f 
4] derare prin coeficientul de formă K. Ca ur- 
ie Cc di se Ad ci N iii co oaia e Si | mare momentul de calcul este : 
ERIE ARII e git e „ae a alla da fi dt A oaie | „FD, 3 
ompresiune ; b — de întindere) sînt indicate în figura 7.4 și în tabelul | Me K— că cu 72 (7.16) 
Rep figurii. |: 
7.4.3. Calculul arcurilor elicoidale cilindrice de întindere-compresiune (STAS | unde Fe este sarcina de lucru (fig. 7.4). 
7067-64). Forţa axială ce acţionează asupra arcului redusă în centrul sec Diametrul spirei rezultă : 
tiunii normale a spirei are două componente: un vector F parale! și un x 
vector WM perpendicular față de axa arcului (fig. să d 3 T8KRD 
cica. vectorii în planul secţiunii normale și după axa spirei se obține: E V- i E Za i (7.17) 
a 
N 
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Deoarece relaţia (7.17) conţine două necunoscute D și d, se introduce 


3 i a Se 3 să Fii Fy 
noţiunea de indicele arcului, i= —, în care caz: 


d 
-y 7.9 


Valoarea indicelui arcului variază în limitele : i=4... 18. La arcuri întă- 
surate la cald : i> 4(3); la arcuri înfășurate la rece : î>5(4). Valorile din 
»aranteze se vor admite numai în cazuri speciale. Coeficientul de formă al 
'rcului se calculează cu relaţia : 


as (7.19) 


Pentru a ţine seama de importanța arcului se introduce coeficientul de 
importanță Ka (coeficient de siguranță), avînd următoarele valori : 

Ko=l| — importanţă redusă ; 

Ka=0,9 — importanţă normală ; 

Ka=0,75 — importanță deosebită. 

În cazul arcurilor supuse la sarcini variabile se introduce și un coeficient 
de durată K, care se ia în funcţie de numărul de cicluri și de coeficientul de 


e e F i) . e La Lă Ea Li Că 
asimetrie R= 3 = (unde F, este sarcina inițială sau de montaj și PF — 
i 2 2 


sarcina nominală) . 
Ca urmare, relaţia de calcul (7.18) devine: 


K  8Fai 
dj de. (7.20) 

Rezistenţa admisibilă la arcurile elicoidale este dață în figura 5 și tabelul 3 
din STAS 7067-64 în funcţie de diametrul spirei (scade cu creșterea diame- 
trului) și de materialul arcului. | 

Pentru arcuri din oţel de arc (Arc 1...Arc 9): 

a == (5850... 720) N/mm? — pentru arcuri de compresiune ; 

ma = (580 . .. 650) N/mm? — penrtu arcuri de întindere. 

Nu se admit valori a > 600 N/mm? la arcuri de întindere înfășurate la 
cald, indiferent de calitatea materialului. 


7.4.4. Delormaţia arcului elicoidal se calculează egalînd lucrul mecanic interior 


cu cel exterior, considerîndu-se arcul elicoidal ca o bară dreaptă de lungime 
| = Dn încastrată la un capăt: 


Ls E = a eat; 
2 2 2 Glp 


(7.21) 


2 


i 
i 
SE 
i 


IMBINĂRI | CACI Na IRI E NA 
înlocuind : 
= 20Rmn;  M=FaRmi  Ip= E 
se obține: 
F AR 2 Rt 8F,Dăn 
e > ee == De (7.23) 
2 300 


În cazul cînd se pune problema calculului numărului necesar de spire- 


Li Li A Lă LI D i 

active atunci cînd se impune săgeata, în relaţia (7.23) se notează [*) 05 

și se obține: 

_GDf 

= srp (7.24) 
Săgeata limită în funcție de rezistența admisibilă (adică săgeata maximă 

ce poate îi suportată de un arc elicoidal) este (relaţia 7.22) : 


n 


. 
MŞI Ă FaRyg W pad Rm AR nani 


f ici 7 Se Ea a i 
Max FGIp FGW, d Gd (7.25) 


In cazul arcului elicoidal de tracţiune cu pretensionare (F, fiind forţa de 
pretensionare), săgeata arcului este (relaţia 7.23) : 


fai (PP). (7.26) 


Sînt cazuri cînd se impune înălțimea Io și săgeata 7 a arcului. In acest 


caz, indicele arcului rezultă din relația (7.25) în care se înlocuiește n=z Su: 
Aa nDpFHota  miHotg 
GG 


Indicele arcului rezultă : 


aie, 7 dat > esa (7.217) 


pe pe e e. E = A i . 
7.4.9. Verificarea arcurilor elicoidale se etectuiază calculînd coeficientul de sigru- 


ranţă iață de limita de curgere 7. (la solicitări statice) sau la oboseală (la 
solicitări variabile). La solicitări statice : 


cs (7.28) 


__14— Organe de maşini 
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unde : 


8RFSD 


Uma = — PB 


La solicitări variabile, calculul se execută ținînd seama de modul cum 
variază tensiunea medie în raport cu amplitudinea ciclului (R=const ; 
Om = const. respectiv Omin=const). 


Relaţiile de calcul corespunzătoare sînt indicate în tabelul 1.7. 


7.4.6.Verificarea arcurilor elicoidale la vibrații constă în determinarea pulsației 
proprii care se compară cu pulsaţia sarcinilor exterioare. 
Pulsaţia proprie a unui arc de masă neglijabilă față de masa oscilantă 
este : 
c e i 
er = > fe (7.30) 
2 
unde : 
C este coeficientul de rigiditate al arcului ; 
g —— accelerația în cîmpul gravitațional. 
Relaţiile de calcul de mai sus se aplică și celorlalte tipuri de arcuri. 
7.4.7.Lucrul mecanic de deformație se calculează pentru a stabili capacitatea de 


înmagazinare de energie a arcului, atunci cînd acesta este supus la şocuri 
(relăția 7,9.) > 


i A aa 
A 907 a 


Coeficientul de utilizare specific al arcurilor elicoidale este k=0,5 
($ 7.2). 

7.4.8. Arcuri elicoidale multiple. Din. motive de gabarit cît și pentru a realiza o 
anumită caracteristică se utilizează cîteodată arcurile multiple ca arcuri 
de compresiune (fig. 7.6). Pentru asigurarea unei bune stabilități, arcurile 
au spirele întășurate alternativ în sensuri opuse. 

Calculul acestor arcuri se execută pornind de la faptul că săgețile sînt 


egale (fi=fp= ...În) şi admiţind ta = Taz =... Tan (arcurile se execută 
din același material). Ca urmare, din relaţia (7.25) rezultă : 
2 2 2 
TDi tal 2 1: Dipmotalte 1Dinntala 
Pt =, e e mă E zIt: - 
Gd, Gd, Gad, 
sau (7.31) 
2 2 2 
Dmiu _ Dmalte _ — Dmalin 
di ÎL da ss e d, 


Din condiţia egalităţii săgeţilor în stare blocată se obţine : 


MU == hoda= Sa Rd == Hg. 
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Fig. 7.6. Fig. 7.7. 


Inlocuind relaţia (7.32) în (7.31) se obţine : 
D 


mi n2 mn : 
E ga ese COal „33 
d a d, , (7499) 
adică indicele i este același pentru toate arcurile. 
Forţa /''este preluată de cele n arcuri : 
n 
F= DX) FF Pat Pa. (7.34) 
? Ai 
Pe de altă parte (relaţia 7.16): 
d 
A Da __ (4) = l Fei 4) = L-a RE au (a) = LR 7.95 
Fa d d] A Fa (ds a d, k2 ( 
Dima 


Compunînd relaţiile (7.3, şi (7.35) se poate calcula forța preluată de 
fiecare arc în parte, cu car acesta se dimensionează. 


FF h2P FRF Ra Fi 


F , 
E Fo=2F,; Fake 


IRI RA (7.36) 


1 


7.4.9. Arcurile elicoidale cilindrice cu spire de secțiune dreptunghiulară (fig. 7.7) 
se utilizează la sarcini mari cînd se cere rigiditate mare și gabarit radial 
„redus. Prezintă neajunsul că au un coeficient de utilizare specitic redus 
din cauza reparaţiei neuniforme a tensiunilor pe secțiunea spirei. 
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Indicele arcului se definește prin raportul : 
E i | 
= a (7.37) 


unde b este lungimea laturii secțiunii paralele cu axa arcului. 
Indicele arcului și raportul laturilor “trebuie să satisfacă relaţiile : 


;_ Dom +, b h 
i = e şi sau pp >l.-9. 
Dimensionarea arcului se efectuează cu relația (7.16) : 
ED 
Mic = —p = hib?hrq (7.38) 
În tabelul 7.5. se indică valorile coeficienţilor £ și fi în funcţie de 
D y; 
rapoartele n şi a 
Săgeata arcului se calculează cu relaţia : 
FD? n 


unde /p este momentul de inerție polar. | 
Ip =kobt(pentru b<h) ; 
| Ip =Roht (pentrub > h). 
Valoarea lui kp este indicată în tabelul 7.5, b. 
Tabelul 7.5, a 


Coeficientul k pentru determinarea tensiunii fangenţiale în arcuri elicoidale cilindrice, 
de secţiune dreptunghiulară 


4 5 6 7 8 
1,28 1,22 1,18 1,16 Ă 
1,23 1,19 1,16 1,13 1,12 
1,14 INI 9i 1,09 1,08 1,07 
1,10 1,08 1,07 1,06 1,95 
1,05 1,04 1,03 1,03 1,02 
1,05 1,04 1,03 1,03 1,02 


Tabelul 7.5,b 
Coeficientul ki. și ka pentru calculul modulului de rezistență și al momentului de inerție polar 


A 


i | 0,33 05 - | 1 ie | 2 | 
k, 0,07 0,155 0,208 | 0231 0,246 0,267 
k, = să 0,180 0,375 0,582 | 
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Tabelul 7.6 


Schema de calcul a unui arc elicoidal de compresiune de secțiune circulară 
Se dau următoarele date de bază: 


Sarcina de lucru F2; săgeata de lucru fp; sarcina de montaj Fi; material ; număr de 
oscilații; grad de importanță ; forma secțiunii transversale a spirelor active și de capăt, 


pl Parametrii principali Simbol Relaţie 
| Indicele arcului i e RI 
(se admite constructiv) 
2 Gradul de asimetrie R R= dd 
Fa 
3 Coeficienţii de formă, durată K K, K| STAS 7067-64 
și importanță 
4 Rezistenţa admisibilă Ta STAS 7067-64 
[N/mm2] 
5 Diametrul barei de arc d [mm] SK 
d= ae eee 
rKahora 
6 Diametrul mediu al arcului Du [mt] | Dm=id 
| 3 Date suplimentare. Ri | | i - 
7 Modulul de elasticitate G Se ia în funcţie de material 
[N nam2] | (vezi STAS 7067-64) 
3 Numărul de spire active fi Gatf, 
m Maia EV i 
8DĂF, 
9 Numărul de spire de reazem LĂ Nnp=15 (pt. n <7) 


10 Unghiul elicei a (grade) ig a= Sa (se recomandă : 
ate | RD au 9) 


l] Pasul arcului | î [nm] . f=sD_îg o 


Bostnt(n,—0,5)a 
vezi şi tabelul 7.4 . 


12 Înălțimea în stare liberă Ho |mml 


_— m pi 53 ASE Ei al Pa e ie 
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Tabelul 7.6 (continuare) 


DE Parametrii principali Simbolul Relaţie 
13 Înălțimea la blocare H, mm) Hy=(n+n,)d 
4 , ; nd 
Sa ă d rCcare 2 e ZA RR ora 
arcina de încercare Fa |N] i 35, 
ea = Ori E E 
15 Săgeata de montaj fu [mm] _8Dmn F 
ie i 
16 Ș | 8D;, în 
Săgeata de lucru f> [mm] fie ai Fa 
17 Înălțimea de încercare H> [mm] | sg (0,12...0,l5)nd 
18 D 
Lungimea desfășurată I [mm] fa Da (nn) 
COS « 


Tensiunea maximă se calculează cu relația (7.38) : 


kF3D 
Tmazx = 2w_? 
p 


unde : 


Wp=Rib?h (pentru b <h) 


Wp=Rbh2 (pentru b > h) (7.40) 


7.4.10.Arcurile elicoidale conice și paraboloidale se folosesc ca arcuri de compre- 


siune, avînd spira de secțiune circulară sau dreptunghiulară. Caracteristica 
acestor arcuri este curbă crescătoare, adică cu creșterea sarcinii, arcul 
devine mai rigid. Aceasta se datorește faptului că la sarcini mici se defor- 
mează spirele de diametru mare și cu creșterea sarcinii încep să se defor- 
meze spirele de diametru mai mic. 

Arcurile elicoidale conice se utilizează ca arcuri tampon la vagoane, 
“poduri rulante etc., deoarece avînd o rigiditate variabilă crescătoare, aceste 
arcuri au o bună comportare la preluarea energiei cu șoc și micșorează 
pericolul vibrațţiilor de rezonanță. 

Arcurile paraboloidale se utilizează în lucrări de tapiserie, tot din cauza 
caracteristicii lor crescătoare, 


7.4.11.Pentru sistematizarea calculului arcurilor elicoidale, în tabelul 7.6 se pre- 


zintă o schemă de calcul a acestor arcuri, 
a 


IMBINARI ANNEI * — şi ni i i Er: 


„ ARCURI INELARE 


„Descriere. Domeniu de utilizare. Arcurile inelare sînt formate din inele care 


se ating (se reazemă) pe suprafeţe dublu tronconice (fig. 7.8, a) sau mai 
nou tronconice — fig. 7.8, b). 

Sub acțiunea unei torţe axiale, se produc în inele tensiuni de întindere 
și compresiune. Totodată se produc frecări între inele, ceea ce are ca urmare 
o capacitate mare de amortizare a acestor arcuri (ceea ce rezultă și din 
caracteristica acestor arcuri — vezi fig. 7.2). Dacă inelele interioare se 
execută secționate (cu fantă), atunci la închiderea fantei caracteristica se 
modifică brusc. Pentru evitarea blocării, a— 14... 170. 

Datorită capacității lor mari de amortizare, arcurile inelare se folosesc la 
tampoanele vagoanelor în locul arcurilor elicoidale conice. 


7.5.2. Calculul arcurilor inelare (fig. 7.9). Sub acţiunea forței axiale F se produc 


presiuni între inele, a căror rezultantă radială în cazul unui inel cu o 
suprafaţă de contact (vezi și relația 5.2) este (fig. 7.9, a) : 


F 
Q= iz ao) (7.41) 
Presiunea ce acţionează între inele este : 
Q Q 
Anu mamii a are ai Pai 7,49 
De A RA (7.42) 


Aplicînd inelelor relația de calcul pentru vase cilindrice cu pereţi sub- 
țiri rezultă : 


(7.43) 


sau 
DPRim = GeSe =5:S5, 


unde R„ este raza medie a suprafeţei de contact. 
Celelalte simboluri rezultă din figura 7.9, b. 


Fig. 7.8. 


= i etnia , & | ci ai Aa 


Fig. 7.10, 


Ținînd seama că inelele interioare sînt solicitate la compresiune (tensiune 
mai puţin periculoasă), se admite : 


Pentru a asigura arcului o stabilitate bună se ia: 
h == (0,15...0,2)Dm, sau h=(3...5)s. 
Din relațiile (7.42) și (7.43) rezultă : . 


DR E = Se0p = S/07. (7.44) 
Capacitatea porlantă a arcului este (relaţia 7.41 şi 7.44) : 
F=TAat 8 (B+-p)= mA; ae tg (a-+9), (7.45) 


relaţie care permite calculul secțiunii Ae respectiv A;, din care utilizînd 
relația (7.44), se poate determina se și respectiv sr» 

7 5.3. Deformaţia radială a arcului este suma deformaţiilor radiale ale celor două 
inele conjugate (fig. 7.10) : 


R Rio 
AR=AReF AR = E + (7.46) 
unde PI 
Se s; 
| Re=Rmk-zi; Ri=hm—g* 
Din figura 7.10 se vede că: i | 
AR=fo tg, (7.47) 


unde fo este săgeata corespunzătoare alunecării unei suprafeţe de contact. 


% 


ia 


Compunind relaţiile (7.46) și (7.47) rezultă : 


fo îg a= = (6eRe-+-o:hk,), 


sau 
OehRet oh; 
Jo= Riga (7.48) 
Săgeata totală este : f=fo(z—1), 
sau 
ă (z—1) £ De Di : 
J 2nE î8 a-ig (a-tqp) e îi a) i (7.49) 
Inălţimea arcului în stare liberă este : 
h (al 
Ho a. (7.50) 
7.5.4. Lucrul mecanic de deformaţie este : 
Ff (2—1) F2 D, DD; 
il sa ea aie (at) fi + a). (7.51) 
Înlocuind în relația (7.51) 
— forța F din relaţia (7.45) ; 
— volumul inelelor V : 
Za | Sa 
Ve= ED aDefei Vi 3 Di: 
A, Se 97 
Pale e pa 
rezultă : 
2 a 
__ tg (ah)  GeVetko;V; | e 
IL iza “tpa Sire ora mi ? (7.52) 


| 2 
+, i e (ot) 9aV | 


| ga 3E (7.53) 
și ca urmare coeficientul de utilizare specific, este : 
i i te (aq) 
Pe <A MAR o : ZE 
ky “ga | (7.54) 


Se vede că din punctul de vedere al utilizării materialului arcul inelar 
este foarte avantajos, coeficientul său speciiic de utilizare fiind supraunitar. 


7.6. 
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ARCURI-DISC 


Arucrile-dise constau dintr-o serie de perechi de discuri elastice supra- 
puse prin centrare cu un dorn centrai (fig. 7.11). Sub acţiunea unei forțe 
axiale marginile exterioare ale discurilor sînt supuse la întindere iar cele 
interioare la compresiune. Totodată se produc și tensiuni de încovoiere. 

Caracteristica arcurilor disc este curbă, depinzîind de unghiul discului. 

Arcurile-disc prezintă avantajul unui gabarit foarte redus și a unor capa- 
cităţi portante mari. | 

Relaţiile pentru calculul tensiunilor și a deformației fiind complicate 
se utilizează de obicei diagrame și tabele de calcul. 

Se admit următoarele mărimi geometrice : B=2...6*; h=0,6...9mm; 
Şie] aă DATINI 

Săgeata arcului este : 


se [mm] (7.55) 


oz] aa Oa: Gaz 1500 N/mm2. (7.56) 


bi 


Lucrul mecanic de deformare este : 


] 


Liza: ra r2so- [N mm] (7.57) 


In tabelul 7.7. se indică valorile coeficien- 
ților a și ş în funcție de raportul re/r;. 


Tabelul 7.7 - 


Coeficienţii de calcul a și ş 


Te 
a? [tă 
ri 
2 0,291 1,040 
3,0 0,774 1,740 
4,0 0,775 2,070 
5,0 0,760 2,380 
* 
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77. ARCURI DE CAUCIUC 


Arcurile de cauciuc lucrează la compresiune, forfecare sau întindere (mai 
rar), fiind utilizate în principal pentru amortizarea de șocuri și vibrații. 
Ele s-au răspîndit foarte mult datorită următoarelor avantaje : construcție 
simplă, cauciucul putindu-se combina prin vulcanizare cu piese metalice 
și un coeficient de utilizare gravimetric mare (vezi tabelul 7.2). Cauciucul 
natural prezintă însă neajunsul că îmbătrînește la lumină, căldură și. mediu 
acid și se umilă în contact cu produse petroliere, iar cel sintetic are calități 
elastice mai slabe. Ă 

Caracteristica arcului de cauciuc este diferită în funcţie de solicitare. În 
figura 7.12 sînt prezentate caracteristicile unui arc de cauciuc vulcanizat 
între două plăci metalice, solicitat la compresiune, întindere și fortecare. 

Relaţiile de calcul ale arcurilor de cauciuc de compresiune (întindere) 
sînt următoarele : | 


FI L, 
F=Ao: f= pa > poi LEA. (7.38) 


Relaţiile de calcul pentru arcurile de foriecare sînt : 
hF [1008 | 


F= Ar; f= hi = 43 > gi 


Ah DR 4 


2G 2G 


În aceste relaţii, Em este modulul de elasticitate mediu în domeniul de 
încărcare respectiv, deoarece arcul de cauciuc are o caracteristică curbă 


(fig. 7.13). 


(7.59) 
= = | 


7.8, 
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“Tabelul 7.9 


Încărcare | sat sat ta 


Aa i IERNI Li RIP III PINRI E CRINIRI 
Static | Ls 3,5 Îi.4s2 
Şoc (rar) 1...1,5 25.4 i; 
Oboseală 0,5... 1.15 0,3...0,5 


În tabelul 7.8. se indică rezistenţele admisibile ale arcurilor de cauciuc. 
Caracteristicile mecanice depind de tehnologia cauciucului și în special 
cu conținutul de funingine și variază în limite largi. Astfel cauciucul moale 
are următoarele caracteristici : rezistența de rupere statică 0,=17,5... 
27 N/mm? la o alungire specifică de 400... 800%; rezistența de rupere sta- 


tică a zonei vulcanizate cauciuc — metal — 0+=3N/mm2; la oboseală 
— 90,4 N/mm?; modulul de elasticitate la compresiune — E... 
10 N/mm?; modul de elasticitate transversal — G=0,3... 1,2 N/mm2. 


ARCURI SPIRALE 


Arcurile spirale sînt arcuri plane formate dintr-o panglică de oţel de arc 
de secțiune dreptunghiulară (de obicei) răsucită în formă de spirală 
(fig. 7.14). Ele se montează prin incastrarea capătului interior și fixarea 
prin articulație sau incastrare a capătului exterior. Arcurile spirale se folo- 
sesc pentru momenie mici și deformații unghiulare foarte mari și pentru 
acumulare de lucru mecanic. Arcurile spirale se calculează la încovoiere 
introducîndu-se un coeficient ce ţine seama că arcul este o bară curbă: 

SM, 


i iată 
Omaz = h ja S Cai 


= (600... . 1 000) N/mm? 
Unghiul de răsucire este : 


Oa See, 


(7.60) 


(7.61) 


Cu relaţia (7.61) se poate calcula lungimea 
necesară a arcului atunci cînd se impune mări- 
mea lucrului mecanic de înmagazinat : 


Fig. 7.14, | 2EI 


sii AR 
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În aceste relaţii: 
| este lungimea totală a arcului : 
ph 


] — momentul de inerție al secțiunii arcului /= 15 


Li 


7.9. ARCURI ELICOIDALE DE RĂSUCIRE 


7.9... Descriere. Domeniul de utilizare. Din punct de vedere constructiv, arcurile 
elicoidale de răsucire sînt asemănătoare cu arcurile elicoidale de tracțiune, 
Pixarea capetelor arcului se realizează prin îndoirea spirelor și introducerea 
lor în locașuri practicate în piesele cu care se asamblează. În figura 7.15. se 
prezintă modul de reprezentare în desene a arcurilor elicoidale de răsucire. 

Arcurile elicoidale de răsucire se folosesc ca și arcurile spirale în scopul 
înmagazinării și redării lucrului mecanic sub formă de cuplu de torsiune 
precum și ca arc de amortizare de vibrații și șocuri torsionale. 

7.9.2. Calculul arcurilor de răsucire. Vectorul momentului de răsucire M ce acţio- 
nează asupra arcului se poate descompune într-un moment Ma într-o sec- 
țiune normală a unei spire (fig. 7.16): 


x == M Cos a == Mis (7.62) 
și într-un moment M, perpendicular pe primul : 


Fig. 7.18 


| ORGANE DE MAȘINI 


222 ă 


Deoarece « este mic (415%) se neglijează influența momentului Ms și 
se consideră numai acţiunea momentului încovoietor Ms =M, introdu- 
cîndu-se un coeficient de corecție F£. Ca urmare, momentul încovoietor de 
calcul este : 

Mic = kMi= kM= Woi, (7.64) 


unde W este modulul de rezistență al secțiunii spirei. Valoarea lui k se 
determină cu următoarea relaţie, pentru spire de secțiune circulară : 


= Al ==) E 
TIT 20) | ra (709) 
Unghiul de rotire (deformația unghiulară) este : 
Ml MD 
2) EȚ fie EȚ LI] (7.66) 
Lucrul mecanic de deformaţie al arcului cu spire de secţiune circulară 
este : 
2 2 2 
ae Ar = dl Woal 1 Vezi, (7.67) 
2 2 EI 2 2E7 


Ca urmare coeficientul de utilizare specitic este kz=0,25. 


7.10. ARCURI BARĂ DE TORSIUNE 


Arcurile — bară de trosiune constau din bare cilindrice, legate rigid cu 
un capăt de elementul fix și cu celălalt capăt de elementul de acţionare 
(fig. 7.17). 

Încărcarea arcului se realizează cu ajutorul elementului de acţionare. 

Arcurile — bară de torsiune prezintă avantajele unei construcţii simple, 
gabarit radial mic, însă axial mare și capacitate portantă mare. Datorită 


2 
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Fig. 7.17. 


Fig. 7.18. 


avantajelor enumerate arcurile — bară de torsiune se utilizează la suspen- 
sia unor vehicule, ca dispozitive dinamometrice, ca dispozitive de torsionare 
în circuite închise de forță etc. 

Arcul încărcîndu-se cu forța F la braţul R, forța acţionînd la distanţa au de 
reazem, bara este supusă la torsiune și încovoiere (fig. 7.18). Deoarece 
a; &R solicitarea de încovoiere se neglijează și se calculează arcul numai 
la torsiune : 


3 
Me= PR= Es, (7.58) 
Unghiul de răsucire se calculează cu relaţia : 
MI dal 
ial piere SA): 
Lucrul mecanic de deformație este : 
M 2 
+P | mad?2, Ta | Ta 
Le a = liga V ao (aa, 


coeficientul său de utilizare specitic fiind k7=0,5. 


7.11. ARCURI ÎN FOI 


7.11.1.Descriere. Clasificare. Arcurile în foi constau din una sau mai multe lamele 
metalice suprapuse supuse la încovoiere. Arcurile alcătuite dintr-o lamelă 
se numesc arcuri lamelare, iar cele din mai multe lamele se numesc arcuri 
TE, “Ei 
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Tabelul 7.9 
Clasificarea arcurilor în foi 


—Încastrate 
—l.amelare —|—hkezemate 
-—De formă specială 


în consolă 


Arcuri — —După formă —| deschise 
în foi tei 
închise 
: e usa île —constantă 
—În toi —|-După rigiditate —| A. 
—progresivă 
—cu ochi (articulat) 
—După modul ——cu sanie (rezemat liber) 


de rezemare sedea 
—cu ochi și sanie 


în tabelul 7.9 se prezintă o clasificare a arcurilor în foi, iar în figura 7.19 
sînt prezentate diferite variante de arcuri în foi și lamelare. 

7.11.2. Arcurile lamelare sînt formate dintr-o lamă de oțel (de obicei) încastrată 
la un capăt. Ele pot avea formă dreptunghiulară, triunghiulară sau irape- 
zoidală cît și diverse forme speciale (îig. 7.19, c). 

Arcul lamelar dreptunghiular (fig. 7.20, 0) este supus la un moment 
încovoietor : 
di 


M=Fl= 9 su. 


(d 


Aro lamelip de Formă 
specială 


(7.71) 


Tri 
Arc lamelar 
incastrat 


Arc în foi suprapuse cu 
sprijinire directă 


4 Dă 

[ Q_ | 9 e A 

nenea! MRI N A A ONE 

Arc lamelar dublu = je Pr e ==] 2 
rezemat 


Are în fo suprapuse cu 


Are în fal suprapuse 
Alia rigiditate progresivă 


(esctirs) 


Fig. 7.19. 
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Fig. 7.20. 
Forța maximă ce o poate prelua arcul este : 


 _bh2 af 
Săgeata arcului este : 
| FB 4FB 
155] ED (7.73) 
sau 
FIR dal : 
J max ag sz “SEh (7.7 4) 
EW 


b) Arcul lamelar triunghiular (îig. 7.20, b). În timp ce relaţia de dimen-! 
sionare este aceeași ca la arcul dreptunghiular (relaţiile 7.71 și 7.72), arcul 
triunghiular fiind un solid de egală rezistenţă, săgeata sa este: 


p__ Fl _ BEP 
= 351 > Ep (059) 
Sat 
sal 5 
Î ma ERE” (+00) 


Ca urmare, la aceleași dimensiuni și încărcări arcul triunghiular are o 
săgeată mai mare (este mai elastic). 
| 7.1.3. Arcul în foi este format din mai multe lamele (foi) așezate unele peste 
| altele și strînse cu legătura de arc (bridă — fig. 7.21). Foaia (foile) supe- 
rioară de lungime / se numește foaie principală. 
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Fig. 721. 


Arcul în foi poate fi cu ochi de prindere (fig. 7.19, d), cu sprijinire directă 
(fig. 7.19, e), cu un singur braț etc. Cîteodată se utilizează și arcuri în foi 
cu rigiditate progresivă (fig. 7.19, f). 

Din punctul de vedere al calculului, arcul în foi poate fi considerat ca un 
are lamelar triunghiular tăiat în z fășii de lățime b reducîndu-se astfel 
lățimea arcului (fig. 7.22). 

Pentru a asigura contactul între foi astiel ca toate să fie portante, ele se 
execută cu o curbură inițială, raza de curbură fiind mai mare la foaia 
principală și scăzînd spre foile mai scurte (fig. 7.23). Operația de curbare 
a foilor de arc se numește șprenguire. Arcurile în foi prezintă următoarele 
avantaje : dimensiuni de gabarit reduse și capacitate mare de amortizare 
a vibraţiilor în principal datorită frecării dintre foi. Ele prezintă dezavan- 
tajul că datorită frecării dintre foi amortizarea nu are loc decît la sarcini 
relativ mari cînd sînt învinse forțele de frecare dintre foi. 


F Fig. 7%, 


Fig. 7.23 


i 
i 
; 


i 
| 
i 
i 
i 
ţ 
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Fig. 7.24. 


Arcurile în foi se folosesc la suspensia vehiculelor, la site vibratoare etc. 
Ele se execută din bare de secțiune dreptunghiulară, avînd de obicei o 
nervură pentru a împiedica deplasarea lor transversală (fig. 7.19, g). 

Calculul arcurilor în foi se execută considerînd arcul cu săgeata iniţială fo 
încărcat în dreptul bridei cu o forță Q (fig. 7.24). Capetele arcului fiind 
legate oblic forțele F și F iga vor produce solicitări de încovoiere, forfecare 
și întindere. Neglijind solicitările de fortecare și întindere care sînt reduse, 
admiţind că toate foile lucrează împreună și întroducînd un coeficient k 
care ține seama de aceste solicitări cît și de faptul că arcul în foi diferă 
de arcul triunghiular, fiind o figură în trepte (k=0,8...1) se poate serie 
condiția de rezistență a arcului la încovoiere (pentru secțiunea centrală 
cea mai solicitată): 


M;=R(FI+Fih jeae 4) ai me CI (7.77) 


relaţie care permite calculul numărului de foi respectiv tensiunea maximă. 
Rezistenţa admisibilă a arcului în foi depinde de material și tehnologie 
admiţîndu-se în limitele oa; —400. .. 600 N/mm2. 

Detormaţia arcului se calculează admiţindu-se că foile se curbează 
inițial după un arc de cerc de rază R (fig. 7.95). 


Fig. 7.25. 
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Săgeata se calculează cu relația (7.76) corespunzătoare arcului lamelar 
triunghiular : 


ho 2(1_Lf? 
Pc AR GkFP (+ tg a) (7.78) 
Eh Enah 
Calculul săgeții se face prin aproximări succesive, admiţînd într-o primă 
aproximaţie f'=fo. Unghiul a se calculează pe baza relaţiilor geometrice 
corespunzătoare figurii 7.25 : 
COS « sie | te 


i o, 
= sa: E cmme Î _— ș 
fo R ] cotg ass E pe ea ine 23 


(7.79) 


relaţie care permite calculul unghiului a. 


A. DEFINIŢIE, CLASIFICARE. DOMENII 


DE UTILIZARE 


Transmisiile mecanice sînt mecanisme care se folosesc pentru trans- 
miterea energiei, de obicei prin modițicarea vitezelor unghiulare și, prin 
urmare, a forțelor şi momentelor, iar citeodată cu modițicarea felului sau 
a legii mișcării. 

In afara transmisiilor mecanice se întîlnesc și alte tipuri de transmisii : 
electrice, hidraulice, pneumatice etc. 

Transmisiile mecanice prezintă o mare importanță în construcția de 
mașini. La începutul dezvoltării mașinismului și pînă în primele decenii ale 
veacului al XX-lea se utilizau cu precădere transmisiile prin curele, care 
transmiteau energia la diferite mașini de lucru de la un motor central. 
Astăzi există o tendinţă generală de utilizare a motoarelor și a transmisiilor 
individuale. Mai mult chiar, unele mașini cu mecanisme multiple au mai 
multe motoare care deservesc diversele mecanisme ale mașinii (avioane, 
mașini-unelte etc.). 

Transmisiile mecanice se utilizează în următoarele cazuri : 

1) Cînd se cer la mașina de lucru momente mai mari decît cele la 
arborele motorului. Se știe că gabaritele motoarelor sînt cu atît mai mici, 
cu cît la aceeași putere au viteze unghiulare mai mari. Cînd sarcina de 
lucru necesită momente mari, se impune utilizarea unei transmisii reduc- 
toare între motor și mașina de lucru, care asigură momente mărite la 
arborele mașinii de lucru. 

2) Pentru realizarea unei viteze unghiulare impuse la arborele mașinii 
de lucru, deoarece motoarele standardizate se construiesc cu o gamă limi- 
tată de viteze unghiulare (îndeosebi motoarele electrice asincrone). 

3) Cînd se cere varierea vitezei unghiulare ceea ce de obicei nu este 
realizabil la motor. 

4) Pentru realizarea legii sau a felului de mișcare necesare mașinii de 
lucru, de exemplu mișcări intermitente (mecanisme cu came), transformarea 
mișcării de rotație în mișcare de translație sau invers (angrenaje cu crema- 
lieră, mecanisme cu elemente articulate) etc. 

5) Cînd din motive constructive sau de sxplOatare nu se poate realiza o 
cuplare directă. 
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Tabelul 8.1 
Clasificarea transmisţilor mecanice 


| —roți de fricțiune 
—Prin frecare — 
(prin forţă) —curele 
—După modul de = : : 
transmitere —angrenaje (cu roți 
dințate) 


-Prin angrenare 


(prin formă) “l-angrenaje melcate 


—lanțuri 
—Constant 
Transmisii  —|-—După raportul de - —continuu 
mecanice transmitere aratati _|-periodie 
—în trepte 
—angrenaje 


—Contact direct — 


| te rigide 
—După felul contactului  — SEA gide) 


(al elementelor com- PREA 
ponente) -Contact indirect 


(elemente flexibile) 


—roți de fricțiune 


el 
—curele 


6) Cînd un motor pune în mișcare mai multe mecanisme. 

7) Cînd axele motorului și ale mașinii de lucru nu sînt coaxiale. 

Transmisiile mecanice pot transmite mișcarea datorită formei pieselor în 
contact (prin formă) sau datorită forţei de îrecare (prin forță). Ele pot îi 
cu elemente rigide (contact direct) sau flexibile (contact indirect); raportul 
de transmitere poate fi constant sau variabil. În funcție de criteriile amin- 
tite în tabelul 8.1 se indică o clasilicare a transmisiilor mecanice. 

În afara transmisiilor mecanice prezentate în tabelul 8.1, în înţeles mai 
larg, fac parte și alte transmisii mecanice : transmisii cu elemente articulate 
Și transmisii cu came. 

În cazul transmisiilor cu raport de transmitere variabil, acesta poate îi 
variat în trepte, continuu sau periodic. Pentru varierea raportului de trans- 
mitere în trepte se utilizează cutii de viteze (cu precădere) sau roți dințate 
de schimb, transmisii prin curele cu roți etajate sau de schimb și transmisii 
combinate. Transmisiile combinate pot conţine combinaţii de transmisii în 
trepte (prin angrenare) cu transmisii prin frecare (variatoare), combinaţii 
de transmisii mecanice (cutii de viteze) cu motoare electrice asincrone cu 
număr variabil de poli, cu turbotransformatoare etc. 

Transmisiile prin curele permit varierea vitezei unghiulare prin folosirea 
de roți etajate sau roţi de schimb. Ele prezintă avaniajele unui mers liniștit, 
cost redus și nu impun condiţii de înaltă precizie pentru execuţia arborilor, 
lagărelor și a montajului. În schimb au gabarit mare, nu pot îi folosite 
în lanţuri cinematice divizoare (din cauza alunecării), au durabilitatea 
redusă, iar automatizarea comenzii este foarte dificilă. 

Pentru varierea continuă a raportului de transmitere se utilizează varia- 
toare (cu precădere) și transmisii combinate de variatoare sau reductoare, 
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| | zi urent alt zu variere peri iculate, eri i 3- 
. ra | CUrei nisiile cu va ente artic -estora. ed re a] pu spune tran 
iii Transmis cu elemente ale acesto stul de vedere re, i se sp lizarea 
| | secanisme 1 combinaţii = i din punc și ea de pute entru rea isie 
_ 3 o za a pa cîl Și cu ce lasilica și d transmiter ză numai p une fransm 
E > = i . E i g pe Ilivaa j 
o să 5 = ez [a dinţate, isiile “se pot E ste PICIOR se utilizea să i se Sp 
ic o Î Sa e | s|= Transmisii jo jd-(ae “dacă iahcnisa foarte ' redus tru alegerea 
iGticoc 4 Doi 4 ta: nara O PER TIS 7 pi SE je CA ? .. ) ul a. 
| in -I 20 a Ea 3 zi sa E. | Dacă pe at iar aaa iiin bei PA Dianei 
e 5 9 Sale lua ci o | nisie de “Siideseeă i ilor de 1 i din tate, 
00 "E = a 3 o E 3 MUSIO Ce ări pu ipurilor i ra it greu 
o E, AL 3 9 Li ârl, le a tip mpa abarit, 
sa e Da 9 Ev că 2 3 — lo ei mișcă ietate a se com 1 ga 
3 s=I O 38 d MR =! Ei sp SIE Sa EREI | une că, - varle cestea dament, pa aa 
Ş zi i o "Ea > a SSI "Da Po PERI | inemalică. marea dat, ac ran TUISII 
„8 23| Pot că 3 29 ao Sousse US 30 Cine *ama de caz itere, putere, ă transi 
S 35| gag a > fr =00 = S is a S.5 Du inînd seama într-un mitere, ţ ipuri de 
E AA E ara is od 5 dog a 53 SI SA Tinîn A time î transn F itele tipu 
Ea ZEI E A Ea Sa SS Er | isiei op t.da- tr ferite 
â sasa eSEE Oa a ansmisiei op or ic între di 
zi DI [2] O a pen i Lai a Lise: = =e trans] IFA Pa raț i) ec. arie El 
Ș SEI SEA pi = 3 e | A fai ere, că itate, cos ă nparaț 
| 6ăsăsa - & si 6 Ş|ă | sf. ici A alei e O Com] 
e i Z.E8 lan IS =: | iteză, tal i a 
ae de le SE [Sa [8 d | “In tabelul 82 
D EI poe : păci . V ou ! AA 
o pa i 9 EI Pe PE și _ i 4 CN | | scanIce. 
EE Sas Ep REmăla 155| ii i | 
Ss 3958 SSss a 2 S | Pee 
Ta duse = OP ci i = 
PIERE 553 li i | 'RECARE 
a || 75Ee oz = SII PRIN FRE 
[asi psi na fete: îi Sase = A] R A 
a 15 528 i 10 Ş|3 | SMI: sI 
ei [a] VO. sr 9 -- a S.luio i RAN 1UNE 
ei = ee [se i e, [să i i Ț 2 Ei | ICŢ 
3 =, Pa ai = O eri S:: = 0 i tai E Ă i B. 2 FR E 
Eu doi & E = E Sg Ț 9 |: I ROTI DE 
i Ea E s-a E a Sa i & ŞI Ice | ISII PRIN ROȚ ARE 
RE or iz 9 3 St a a tz 5 : : (a) | _ V DL ă WI . îi 
2 | a îi SERE: E = Sa 5| o oii Be |: SI 3 | 8. TRANSM ENI DE UTILIZ terii pu 
=i i - X ze Pa SD 5 E ae ra RIL, îm RE: ; O. : DOME 'terea PU : Î sat 
E | a Pai E SSE, a a == FICARE. Ş zitere ie, direci . 
E [23 S = e o E 235 5 5 | IȚIE. CLASIFICA lizează tin revoluție, 
A |l'ge = a e 2 Ba 3] Sa Ea d EFINIȚIE. ictiune CAL i IpUri ice 
asi | Ei = 0 E SAE a E | ea ca si N a = : 8.1. DE i jricțiun două co ilindric 
D | ien Ut Lisi nări n p az QUO a piei o II rac -9 ; Pi fi de y TA Q OL , . Ne c] RI 
ez! i XI O Da a DT a a meet sa O, [asi Des j PR, “n FO] PI ontac P + i ictiur pat i între 
Să Sasa [R5) ES: d isi Ia i : zisiile pr SD LI € X în roti de fr : ișcării 
Ş| aia S-a zi = 3 A 8 l= î. au i pull rigide. ă formă, în aa i e iileră 
a, Sa 3 E [8 ării dintre s ELE UE după fori ntru tra =) silaba 
E ie! Sa N -S al] | frecării fe inte! lasilică, du izate pent ice, pen 
[20 = PE 2 N Et 8 i- = | in elemente iune se clasilic: utilizate iune conice, de 
o 0 ==:  |&ds| 8 iz rin. e icţiune luri) tricţiune con aport de 
d | 202 o Ev E: ei zi | p ile de fric SOTIA) Li de îr ig. 8.2). ării cu rap e 
RA [2] ta 229 ? cu : tile | all CU i roți a (fig. - Ti C t de 
pi ŞI a Om Da So E pa ă 1 LII ȘI j Roj i netede s - 8 |) ȘI trente misca rapor 
a| 8 A 3 E CE MI = E leo e i bezi nete li (ig. 8. CONCL niterea sau cu : 
"5 = = II = SI 45 D în Ec = IE ii E . (cu ovez i paraleli i Cu axe C transr Nic: ne) să 
= Da die ESL ae ie je ui = i arbori par: i arbori c ntru le fricțiu a 
[= i Ema p 59 E Sa = Sag | j doi arbori tre doi at jolosesc pe ți de CERE 
| SS PA “2 "i a | : iscării între e folos isii Cu roţ i ulelor, i 
Ela E 2 Ş az, 2 = d 5 | ișcării icțiune se MISI ile vehic iculului. 
2 Elis, i dzg= - 3 a | dis > fricţiu în trans roțile 1 ehicu 
e A Ș. e 3 EI O că SG cb i tile de (A nț (în * 3 are). idera Lee le a V , O 
= = Sas & ED p! Roţ A consta FA arlalo EA CONS ectilin ie: au 
ia INE= (a AIE v ra ra | ae Anzi mitere cc labil (în v icțiune se po ișcarea r antaje : itere. 
4 E pa DN şa Al > Bis = trans itere varia E fricțiun ii în INȘ ătoarele av nsmiter 
Fi 0 ARII P7IPRI = Ş = = ES i mai a a a | i smitere i ți de ie a roții A rmătoa i de tra 
3 SA săi a Sală Lala = le "Să | transmib t ca roți Sora doi ezintă u ot lui 
să =: zise S EI S a Z „3 g RO= E — “a = aa e 55| | NoŢță. lei ne de de frictiune ie vațierea rap realizarea 
£ 3 E Pola e 5 S i SERE ia = = ss | storm oți os ; per ntru > ări 
Slă,l o e NR E a 58 = $ | E AR Mal cea trans isiile cu r ilențios ; ece penir încărcă 
di pică le Aa Em 8-0 & Să la a a Ai |: d ala | ISI VL mers s je : deoar roduc 
Sa Ss Ş pp & sat [5i 5-3 P Sas OU|Z 703 | Trar . implă : anta je : Ită. se p 
SICA Mali 55 SSE SE 288 Ea i icţie s ie de dezav cealaltă, 
Ra aa zi a Ov co 95 a hei [e N & Da : N nstru i de de 
E-1p6I O ta i IC e că Z 0 [2005 | CO i are). - Serle 3 = una 
2% = Ai ID la A RI iei a i E, iato s O « ate 
ii a 3 5 D tai d [is] [vi ; 4 var Ă Ci vă a ŞI . pa as 
i Bas aa € DE i i ai S ae E, (în rezintă Ele țile trebuie Rp 
a | 6, "o iz Ele p ecare roţ 
SI [ea] [E cai a i de Îr 
—— Sal 3 =! 2 Lă iale 
îna [9] iama zi posi - * a 
& ES EEE Sp S|ă i 
: 3 Es les [si iii 
5 > SR] 3 PE 
202 ca era 
[= = A Se, > 
a| Ș e, 
PA E eat ea 


234 | ORGANE DE MAŞINI 


Fig. 8.1. Fig. 82, 


mari pe arbori și lagăre ; puterea ce se poate transmite este relativ mică, 
nedepășind de obicei 20 kW ; necesită dispozitive care realizează forțe de 
apăsare ; nu se pot realiza rapoarte de transmitere riguros constante din 
cauza alunecării, raportul de transmitere depinzîind de încărcare. 


8.2. ROŢI DE FRICŢIUNE CILINDRICE 


8.2.]. Forţele în roţile de îricțiune cilindrice. Pentru a putea transmite o putere, 


respectiv o iorță periferică F+ prin frecare, este necesar ca cele două roți 
să fie apăsate una pe alta cu o forţă Q. 
Condiţia ca forța F să poată îi transmisă este ca: 


LQ>Fr. (8.1) 


Pentru a asigura transmisia împotriva patinării se întroduce un coeficient 
de siguranță împotriva patinării c, astiel că relația (8.1) devine: 


Forţa de apăsare necesară este : 
cry 
Q= — =Fa. (8.2) 
d) 


În cazul roţilor de îricțiune cilindrice cu obezi netede iorța de apăsare 
pe arbori este Fa=Q. Ea se poate realiza practic în diverse moduri, Metodele 
de realizare a forței pe apăsare pe arbore se împart în două categorii (în 
funcţie de tipul forței de apăsare realizate): forţă. de apăsare constantă 
(independentă de încărcare) și variabilă (variind cu încărcarea utilă). 


2 


9.2.2, 


Ca a a apt ia i Cp a ia sai a E 
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Forţa de apăsare constantă se realizează în următoarele moduri : 

a) printr-o tensiune inițială (la încărcări mici și corpuri de rulare din 
materiale avînd modul de elasticitate redus — piele, cauciuc, materiale 
plastice); 

b) prin arcuri ; 

c) prin greutate proprie (unde e posibil); 

d) printr-un dispozitiv hidraulic (la puteri mari și utilizare periodică); 

e) prin utilizarea forței centrifuge. 

l'orța de apăsare variabilă proporţională cu forţa utilă se realizează : 

d) prin strîngerea realizată de piesele înseși (de exemplu, forța axială 
din angrenaje cu roţi dinţate cu dinţi înclinați etc.); 

b) printr-un mecanism special de strîngere cu bile (fig. 10.10) sau cu filet. 

La apăsare constantă randamentul scade foarte muli la sarcini mici, iar 


la  supraincărcări se produc rizuri și gripări. La apăsare automată, 
Rd A RR E 
Q e == const, 


Deoarece sistemele de apăsare cu forță variabilă se utilizează cu precădere 
în variatoare, ele vor fi expuse la capitolul respectiv. 

Valorile coeficienţilor de frecare variază în limite largi, în funcţie de 
materialele utilizate și de condiţiile de ungere. În tabelul 8.3 se indică valorile 
coeticienţilor de îrecare recomandaţi pentru aceste tipuri de transmisii. 

Coeficientul de siguranță împotriva patinării se ia c=1,2...2, mergînd 
pînă la 3 (la aparate). 

Alunecarea elastică la roțile de fricțiune. Sub acțiunea forţei de apăsare Q, 
necesară pentru a realiza transmiterea puterii, se produce o deformare a 
supratețelor în contact. Totodată, transmiterea puterii se face astiel încît 


Tabelul 8.3 
Coeiicienţi de frecare la roți de fricțiune 


Perechea de materiale şi condiţiile de frecare pu 
Otel pe oțel, uns 0,04...0,05 
Oțel pe oțel sau fontă, uscat 0,15...0,20 
Oțel pe textolit sau fibră, uscat 0,20...0,25 
Oţei sau fontă pe piele, uscat 0,20;+0;35 
Oțel pe ferodo, uscat 0,30...0,35 
Otel sau fontă pe cauciuc, uscat 0,35...0,45 
Oțel pe hîrtie 0,2 
Cauciuc pe hîrtie 0,4 
Alamă cu suprafaţă riflată pe hirtie: 0,4 
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pe o anumită porțiune a, su- 
suprafeţei în contact (/—2, 
fio.. 8.3), elementul, condus 
fiind antrenat este întins, în 
timp ce elementul motor este 
comprimat. Unghiul corespuli- 
zător segmentului /—2 se nu- 
mește unghi de repaus pr. Pe 
porțiunea 2—9 elementul mo- 
tor își revine prin lungire, iar 
elementul condus prin. con- 
tracţie. Pe această porțiune 
are loc o alunecare între sii 
prafeţele în contact, iar un- 
ghiul care-i corespunde este 
unghiul de alunecare Ba. 

Datorită acestui fenomen, raportul vitezelor unghiulare nu este riguros 
egal cu raportul diametrelor. Deoarece alunecarea se datorește delormării 
elastice a unor elemente ale transmisiilor, fenomenul se numește alunecare 
elastică. 

Raportul de transmitere efectiv este : 


Fig. 8.3. 


leg = (8.3) 
în timp ce raportul dintre diametrele roţilor reprezintă raportul de trans- 
mitere teoretic : 


, D, i 
iteor= Di: (3.4) 


Din cauza alunecării ieș> iteor, deoarece wp efectiv este mai mic decit 
wo teoretic. Introducînd noţiunea de coeficient de alunecare elastică E raportul 
de transmitere efectiv este : 


De 5) 
up De (6) (Ea) 


8.2.3. Calculul roților de fricțiune cilindrice cu obadă netedă. Deoarece puterea 
se transmite între cele două roți datorită forței de frecare dezvoltată prin 
apăsare, pe suprafețele roţilor se produce o presiune de contact, care se 
calculează cu relația lui Hertz (1.14): 


E 
i 
| 
| 
| 
. 
| 
| 
| 
i 


„Dobre e Pa DA ta 0 ee A 7 Pia e i ae oaia în TR E a One RECETE tra arie 
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unde : 
E este modulul de elasticitate echivalent (1.7); 
B — lățimea obezii roților în contact; 
p — raza de curbură echivalentă (1.6); 
| ] | 
a A Se Ra (8.6) 
(semnul plus — contact exterior, semnul mins — contact interior). 
Relația (8.2) se poate scrie: 
cF, CM, 106, | 
| e e pi dl 2 ie (0) 
respectiv : 
9,75-105cP, 
O um, LET 
unde : 
P, este puterea la arborele motor [kW]; 
Me, — momentul la arborele motor [Nmm]; [kgimm]; 
w — viteza unghiulară a arborelui motor [rad/s]; 
m — turaţia arborelui motor [rot/min]. 


Distanţa între axe este : 
A=RotRi=R(izl). (8.8) 
Deoarece elementul geometric care hotărește gabaritul unei transmisii 
este distanţa între axe A, în cele ce urmează se vor exprima mărimile geo- 
metrice în funcție de această mărime. 
i E 7 4 (8.9) 


Inlocuind valoarea lui Ri din relaţia (8.9) în (8.7) și (8.6) rezultă: 


__ 106P, (4) GC. Piiel):, 
Q uAo = 10 u mA (5.10) 
E RE IE 00 ARN Aa ku 
, az ali] îi ii 
Inlocuind aceste valori în relaţia lui Hertz se obține: 
106EP, (-+-1B 
na 2 nt, 
9ș=0,418 Ati B 
418 ]/ cEP, (EI) 
sau: oe= a | za „ [N/mm2], respectiv 
(8.12) 


, [kgt/ mm? ] 
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Relaţia de dimensionare se obţine scriind B=yp, A și înlocuind această 
valoare în relaţia (8.12): 


N IESENE SR 
În sistemul SI — A= (51) VE»: fisa ), [mm] ; 
Mbaw loa] 


IcEP, [422 


Ub Ala io ak 


3 


In sistemul M KIS — A= (E) [mm]. (8.13) 


In aceste relaţii, valorile lui oa se iau din tabelul 8.4, iar pa =0,2... 0,4. 


8.2.4. Calculul roților de îricțiune cilindrice cu caneluri. Din relația (8.7) se vede 


că forța de apăsare Fa are valori mari în raport cu forța periferică F, (u este 
relativ mic — tabelul 8.3). Aceasta are ca urmare presiuni de contact mari 
pe obezile roților și încărcări mari pe arbori și lagăre. 

Pentru remedierea acestui neajuns se utilizează roți de fricțiune cu cane- 
luri (fig. 8.4). Canelurile au în secțiune un profil trapezoidal, completat la 
tund cu un profil dreptunghiular de degajare. 

Din îigura 8.5 rezultă ecuaţia de echilibru între forța de apăsare Fa și 
forţele normale pe caneluri Q : 


Fa=2Q(u cos a+ sin a). (8.14) 
Forţele de frecare dintre caneluri realizează transmiterea momentului de 
torsiune : 
În pre yadi în (8.15) 
2 fiind numărul suprafeţelor de coniact. 
Tabelul 84 


Rezistenţe admisibile la roţi de fricțiune 


Materialele roţilor Condiţii de lucru Duritate sak Nlmm? E N/mm2 
HB ST 300 (994 2,6)IB 
5 E 
Otel pe oțel In ulei Spre i) o 2,1103 
HD > 300 25 HRC 
Uscat HB < 350 1, do i 5. PI 
Fontă pe fontă In ulei — 1,5sp: (0,8 e e. 1,1) 105 
Oțel sau fontă | 
pe textolit Uscat — 50. 100 (13 ti, )-40€ 
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Ca urmare : 


Pi 


CE, ua 
Fa= (4 Cos X-- Sin 4). (8.16) 


De obicei se neglijează alunecarea radială, așa că relaţia (8.16) devine: 


CF, sin a 
Fa ———— e (8.17) 
UL 
Unghiul la vîriul canelurilor se ia : 2a—30*; unghiuri mai mici ar avea 
ca efect reducerea iorței de apăsare, dar ar apărea pericolul de înţepenire. 
După cum se vede din relaţia (8.17), forța de apăsare este mai redusă 
în raport cu roţile de îricțiune cu obadă netedă, în schimb prezință dezavan- 
tajul unei uzuri mai pronunţate, deoarece are loc o alunecare geometrică 
între suprafeţele canelurilor în contact. Numai în zona cilindrilor de rosto- 
golire (de diametre D, și D2) alunecarea geometrică este nulă. Pentru redu- 
cerea uzurii, înălțimea canelurilor se limitează la: h= (10... 12) mm sau 
h = 0,04 DD. A 
Calculul la presiunea de contact se execută în același mod ca și pentru 
ie) cu obezi netede, introducînd valoarea corespunzătoare pentru Q, p şi B 
ip. 8.6): | 


CE, _ CMu _ 106cP,  105eP, (iti), 


uz pi o uz OO uz? (8.18) 

ce alde _ Ra 1 Lp 1 (ikiBsina 
GI oua. DAT aia? a e a (8.19) 
_ _h _ __0,04D, _ 0084 
“cosa  cosa  (i-kl)cosa! (8.20) 


8.3. 


ROȚI DE FRICȚIUNE CONICE 


Roţile de fricțiune conice se calculează înlocuind roţile conice prin roți 
cilindrice echivalente (fig. 8.7). 

Roţile cilindrice echivalente se caracterizează prin aceea că au aceeași 
rază de curbură ca și roțile conice în mijlocul suprafeţelor de contact și se 
transmite aceeași forță periferică (Fr ==Fre). În această situaţie se poate 
utiliza relaţia de calcul (8.12) pentru roţile cilindrice dacă se înlocuiesc în 


| SA iat EP: P 
aceasta valorile corespunzătoare transmisiei echivalente Ag de ba 
Ă tă 


u) 
Buble 
Notă: În cele ce urmează se studiază cazul transmisiilor cu roți de 
jricțiune conice la care 54= > (cazul cel mai frecvenţ). 
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î, 


Din figura (8.7) rezultă : 


Ru =[6-2] (gă,; Ra=|G-—Blteă,. (8.22) 
Raportul de transmitere este : 
di o Re Am Sind» a 
> (DE) î Ri a Rai “sin 5 (8.23) 
Pentru 34= 3 relaţia (8.23) se poate scrie: 
și ca urmare relația (8.22) devine : 
BL, E fai 
Ru -[0-5)1; na=(0-E)i 
Raportul de transmitere echivalent este : 
Re2 79 
i, pie (8.24) 
Distanţa între axe echivalentă este : 
/ p. 3 
A.=Ru+Ra=|G-—2] aa . (8.25) 


Momentul echivalent rezultă din condiţia ca forţele tangenţiale din cele 
două angrenaje (real și echivalent) să fie egale : 


Fr= Sa. PER May 
Rm Re i 
Ra Ma 
Me > pi A comă, * (8.26) 
Enoh zu i Vii 
Perii Das Mg e Ma: 
În mod similar : 
[E (jo: (8.27) 
wle lo i za 


16 — Organe de mașini 
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Inlocuind aceste valori în relaţia 
(8.12) se obţine: 


3 418 V CEP, (22 IVI 
k Bei 27072 797 ANR 


i 


sita at Ve 1: IN mm2]= 


uBioi 


___412 A jeep, [kgt/mm?]. 


G-— i uBiru 
(8.28) 
Fig. 88. | 
Relaţia de dimensionare se obține înlocuind B=ygQG : 
a 418) 2 cEP 
— 2 ni ae _ if IES m). (8.29 
G=V2+1 V| (2050 joze | vale, [mm] (8.29) 


Forțele din transmisie. Din figura 8.8 se vede că forțele axiale la cele două 


. A is 
roți sînt [pentru GA = z|; 


: (8.30) 
Faa= Q sin Ba+pQ cos 82. ] 

Se vede că forța axială la roata motoare este mai mică decît la roata 
condusă (Fa Fa2). 

Relaţiile (8.30) corespund regimului tranzitoriu. În regim stabilizat se 
poate scrie: 


Fa ,2= Qin 8,2, (8.31) 


Forţa axială la o roată devine forță radială pentru roata a doua: 


Fn= Fa; Foo Fr . (8.32) 


Totodată, asupra roții acționează și forța tangenţială F4. De aceste forţe se 
va ține seama la dimensionarea și verificarea arborilor și a lagărelor. 


3 


Ş, 
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TRANSMISIA PRIN CURELE 
DEFINIȚIE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Transmisia prin curele este o transmisie prin fricțiune la care energia se 
transmite de la un arbore la celălalt (ceilalți) datorită frecării dintre un 
element intermediar Țexibil și fără fine numit curea și roțile de curea 
conducătoare și condusă (conduse). 

O transmisie prin curele (fig. 9.1) constă deci din două sau mai multe roți 
de curea (numite și șaibe) peste care este înfășurată o curea. Puterea se 
transmite de la arborele motor la unul sau mai mulţi arbori conduși datorită 
frecării dintre curea și roţile de curea ; cu alte cuvinte, momentul rezistent 
este învins datorită momentului forței de frecare dintre curea și roțile de curea. 

Pentru a se realiza forţa de frecare trebuie să se monteze cureaua cu o 
tensiune inițială pe roţile de curea. Cînd roata motoare se pune în mișcare, 
ramura / a curelei (ramura irăgătoare) se întinde mai mult, pe cînd tensiu- 
nea din ramura 2 (ramura trasă) scade. 

Transmistile prin curele se pot clasifica din mai multe puncte de vedere. 
În tabelul 9.1 se indică o clasificare a transmisiilor prin curele : 

1) Transmisie paralelă (îig. 9.2) — cînd axele roţilor sînt în același plari 
și roțile se rotesc în același sens. 

2) Transmisie încrucișată (fig. 9.3) — cînd axele roților sînt în același 
plan dar roţile se rotesc în sensuri opuse. 

3) Transmisie în unghi (fig. 9.4) — cînd axele roților sînt încrucișate (nu 
sînt nici paralele nici concurente). Pentru a conduce cureaua pe trascul nece- 
sar se utilizează de obicei role de ghidare. 

4) Transmisie împerecheată sau în paralel cînd mai multe curele sînt mon- 
tate pe o singură roată de curea. Se utilizează mai ales la transmisii prin 
curele trapezoidale. 
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Tabelul 9.1 


Clasiticarea transmisiilor prin curele 


—paralelă (deschisă) 


încrucișată 


| 
i 


în unghi 

EREI ie a „împerechiată 
—După modul de înfășurare  — Aaa 
—roală liberă 


l—rolă de întindere 


—roţi etajate 


—cu axe multiple 


-late 
—După forma secțiunii curelei — — trapezoidale 
- rotunde 


—piele 

—bumbac 
—gumale 
Transmisii prin curele —|—După materialul curelei —|-— mătase, in 
—materiale plastice 
—compound 


—benzi de oțel 


—scurtarea curelei 
—deplasarea arborelui 
-După modul de pretensionare —|—greutate proprie 
a curelei —role de întindere 


— dispozitive automate 


—constant 


—După raportul de —|—în trepte 
transmitere. 


variabil (variatoare 
cu curea) 


5) Transmisie cu roată liberă (iig. 9.5) — cînd cureaua poate fi mutată 
de pe roaia condusă (care primește puterea), pe o roată liberă pe arbore 
în scopul decuplării arborelui condus. 

6) Transmisie cu rolă de întindere (îig. 9.6) — rola de întindere servind 
pentru realizarea tensiunii necesare în curea, cît și pentru a mări unghiul de 
întășurare al curelei pe roţi. 

7) Transmisie cu roți etajate (iig. 9.7) — care permite prin mutarea 
curelei de pe un diametru pe altul al roții, realizarea de diferite rapoarte de 
transmitere (i variabil în trepte). 


| 
| 
ț 
| 
| 
; 
i 
E 
| 


NERA eee 
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Fig. 95, 


Fig. 96. 


In figura 9.8 se indică diferite forme ale secțiunii curelelor, cele mai 
uzuale fiind cureaua lată (fig. 9.8, a) și cea trapezoidală (dle 9,0. 4.) 

Cureaua dublu trapezoidală (exagonală — fig. 9.8, C) se folosește la trans- 
misii în unghi, permițind înfășurarea ei pe roți cu ambele trapeze. 

Cureaua trapezoidală dințată în secțiune (fig. 9.8, d) este de fapt o curea 
trapezoidală multiplă, prezentînd avantajul că se evită alungiri inegale care 
se pot produce într-o transmisie cu mai multe curele trapezoidale în paralel. 

Cureaua trapezoidală dințată în lungime (tie. 98, e) prezintă avantajul 
unei rigidități scăzute, ceea ce îi permite înfășurarea pe roţi mici, în timp ce 
supraiaţa de contact între curea și canal este suficient de mare (se menține 
o înălțime normală a trapezului). Curelele dinţate se folosesc și în locul 
lanțurilor, cînd cureaua se confecţionează astfel încâţ poate angrena cu dinţii 
unei roți de lanţ. In acest caz, pentru a evita întinderea curelei, se utilizează 
drept inserție cablu de oțel. 

Cureaua trapezoidală din segmente (îig. 9.9) constă din elemente de piele 
sau din piînză gumată, îmbinate între ele cu niște nituri metalice. Cureaua 
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poate Îi executată de diferite lungimi, iar pentru executarea ei pot îi utilizate 
și unele deșeuri de curele. 

Se utilizează cîteodată și curele trapezoidale ale căror capete se îmbină 
cu un lacăt special (fig. 9.10). Ele se pot monta pe roți așezate între reazeme, 
fără demontarea arborilor, ceea ce nu se poate realiza la curelele trapezoidale 
fără fine. | 

Pînă nu de mult se utilizau și curele rotunde. Din cauza presiunii de 
contact mari dintre curea și canal, uzura acestora era mare, motiv pentru 
care în prezent curelele trapezoidale au înlocuit cu desăvîrșire curelele 
rotunde. 

Transmisia prin curele prezintă următoarele avantaje : 

a) posibilitatea transmiterii energiei la: distanţă ; 

b) funcționare silenţioasă ; 

c) amortizează șocurile și vibraţiile ; 

d) element de siguranță într-un lanț cinematice, datorită iaptului că la 
supraincărcări patinează (în anumite condiţii); 

e) sînt ieftine și ușor de montat și de demontat; 

/) necesită o precizie relativ scăzută de execuţie și monta j 


oara ein | 


bai SD ae 


Fig. 99, 


Fig. 9.10. 
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Faţă de avantajele enumerate, transmisia prin curele prezintă și o serie 
de dezavantaţe : 

a) gabarit mare; 

b) capacitate de transmitere limitată ; 

c) alunecare elastică ; 

d) produc încărcări mari pe arbori și lagăre datorită faptului că necesită 
o forță de întindere inițială relativ mare ; 

e) durabilitate limitată ; 

f) randament relativ scăzui ; 

8) produc încărcări electrostatice. 

Transmisiile prin curele au următoarele domenii de utilizare : 

Curele late: P<<2000kW ; o <90m/s; ASI? m (A — distanţa între 
axe); i<6 (în mod excepţional, cînd se justifică construciiv și economic 
i < 10). La curelele late-compound (fig. 9.20) se obțin performanțe net 
superioare (Ps£3 000 kW ; 2 100 m/s; î25). 

Curele trapezoidale: PI<I200kW; o<<40m/s; se utilizează pînă la 
44 de curele în paralel ; i<£8 (în mod excepţional, i < 15). 

Se vădește în prezent tendința de construcție a unor transmisii prin curele 
cu gabarit mic, utilizînd curele trapezoidale înguste și curele late-compound. 


92. CALCULUL GEOMETRIC AL TRANSMISIEI PRIN CURELE 


92.1.Transmisii deschise cu axe paralele. Din figura 9.11 se vede că unghiul de 


înfăşurare a curelei pe roata mică (mare) este : 
fi =m—2qp;  Ba=n+-2%[. (9.1) 
Unghiul + se poate calcula cu relaţia (iig. 9.11): 
Da Di ag 180% Da Di 


PANA 


Sin "= 


ASI II ca ml (9.2) 


TG 


(9.5) 


Fig. 9.11. 
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La transmisii cu curele late clasice și trapezoidale : 180% fi > 120% ; la 
„cele cu curele late-compound : 180% fn > 90%. 

Lungimea curelei (lungimea primitivă la curele trapezoidale — v. $ 9.7.8) 
este : 


L=2 A cos ş+fi Ri + Boho=2 A cos io (Di Do) +yp(D2—D.). (9.4) 


Pentru a-l putea exprima pe L numai în funcţie de mărimi liniare, se dez- 
voltă în serie funcţia cos: 


Ci 


cos = 1 —sin2 7251 Za 1 — as (9. 
și, înlocuind valoarea lui ş din relaţia (9.2) în (9.4), rezultă : 


(Da— DP 


—D 
2A 


= (D,+ Da)+ 
Sau: 


(9.6) 
Notind — 5 = Dai; 2 =A, relația (9.6) devine : 


L=2A+1Da+ A (9.7) 


Pe baza relaţiei (9.6) se poate'calcula distanţa între axe cînd se cunoaște 
lungimea curelei : 


84244 3(D+Dy)-L| A+(D2—Dp=0; 


.. 2L—a (Di + D)+ VL (Diet DAR=8 D+ Di 
== 3 a A bă 


sau : 


A=0,25 [(L—2:Dm)+V (i—sD)2— 842]. (9.8) 


9.2.2.La transmisii cu axe paralele și curele încrucișate unghiul de întășurare pe 
roata mică este (fig. 9.12): | 


Bz 2; (9.9) 
sin += Sit De seu | (9.10) 
_ 2D 
Pip=n P m E. (9.11) 
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Fig. 9.12. 


Pe baza aceloraşi considerente ca mai sus lungimea curelei este : 


E De 
LDA FD + Da) PEPE —2A+ nDp (9.12) 


Notă: Relaţiile de mai sus se aplică și la transmisii cu curele trapezoi- 
dale, introducîndu-se în relaţii mărimile geometrice primitive (Lp, Dp — 
v. $ 9.7.8). 


| 92.8. Transmisiile cu axe încrucișate (fig. 9.13) impun următoarea condiție pentru 


distanţa între axe : 


A>5:5 (Dmazx + B), (9.13) 
unde : 
Dmaa este diametrul roții de curea maxime din transmisie ; 
B — lăţimea roții de curea. 
Lungimea curelei este : 
Se ed ii 
L=2APDm e = 240 Da a, (9.14) 


Srem, 


io 
e atat a 


azeră frina 
rece rate mirat x tezei Einar 
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Unghiul de înfășurare pe roata mică este: 
D 
fr=n+ ae (9.15) 


Distanţa între axe : 


A=0,35 [(L—nDa)+ V(L>nDa)2 --8C]. 


(9.16) 


Pianul median al roții cu axa verticală este obligatoriu excentric cu canti- 


tatea : y= (0,04... 0,045) A. 

Raportul de transmitere maxim la asemenea transmisii (în cazul utilizării 
curelelor trapezoidale) este i<2,5. Ramura motoare se va dispune obliga- 
toriu la partea inferioară a roții cu axă orizontală (fig. 9.13). 


9.2.4. în cazul transmisiilor cu 3 și mai multe axe, dispuse în viriurile unui poligon 


convex, se pot scrie relaţii geometrice pe baza relațiilor trigonometrice cores- 
punzătoare poligonului respectiv. Astfel, pentru transmisia cu 3 axe, relaţiile 
geometrice sînt prezentate în STAS 1163-67. În cazul cînd axele nu sînt 
dispuse în vîrturile unui poligon convex, calcului geometric se execută grafic. 


9.3. CINETOSTATICA TRANSMISIEI PRIN CURELE 


Așa cum s-a arătat în $ 9.1, în cele două ramuri ale curelei apar forţe de 
întindere : în ramura trăgătoare o forță Si, iar în ramura trasă o îorță Sa. 
Dacă se admit următoarele ipoteze simplificătoare : 

a) cureaua este perfect flexibilă, adică nu opune rezistență la înfășurarea 
pe roata de curea ; 

b) coeficientul de frecare este constant ; 

c) cureaua este inextensibilă ; 

d) se neglijează forțele centriiuge ; 

e) se consideră că cureaua aderă pe tot unghiul de întășurare de pe roată, 
atunci între forţele din cele două ramuri ale curelei se poate scrie formula 
lui Euler: 


Su Sef , (9.17) 
unde : 
e este baza sistemului natural de logaritmi ; 
Wu — coeficientul de frecare mediu între curea și roată ; 
8 — unghiul de înfășurare al curelei pe roata mică. 
3 


| 
| 
| 


eo i Î se vede că momentului rezistent M i se opun iile arii, 
Ma SyRa—Ssha. (9.18) 


Crun, Ma= Pe Ra rezultă a doua relaţie între S, Și So (F+ — forța tangen- 


țială) : 
Sp Sp= Ft (9.19) 
Denir . ni ; 
| entru a putea transmite o putere prin curea, aceasta trebuie montată cu 
o torță iniţială So în fiecare ramură (fig. 9.2). 
„Din iigura 9.2 „se vede că între forța aplicată pe arbore Fa și forța So 
din fiecare ramură există relaţia : | 
F 


Q 
Da cae (9.20) 
| Cînd se pune în mișcare transmisia, forța din ramura trăgătoare crește 
tar în ramura trasă scade. Se poate admite, în ipoteza că modulul de clasti- 
citate E este constant și că S14+Sa nu depiride de momentul transmis de 
curea, că cantitatea cu care a crescut forța în ramura trăgătoare este egală 
cu cea cu care a scăzut în ramura trasă, adică: | 


S1—So= S0—Sz, 


Sau: | 9 2] 
S + Sa=259. : CAI) 


Prin compunerea relaţiilor (9.17) și (9.19) rezultă (notînd ef = m); 


Sa(mm-—l) = Fz; 


? 


Fi mE, 
Darie SO a (9.22) 
Prin compunerea relaţiilor (9.19) și (9.21) rezultă: 
F, F 
Si=Sot zi;  S=S9—g: (9.23) 


_Cureaua trapezoidală, datorită formei sale, are o capacitate portantă mai 
mare decît o curea lată de dimensiuni similare. 
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Fig. 9.15. 


Fig. 9.16, 


__Relţia lui Euler (9.17) este valabilă și pentru curele trapezoidale dacă 
în locul coeficientului real de frecare p, se introduce un coeficient de frecare 
de calcul w, care ține seama de geometria canalului (fig. 9.15). Din figura 
9.15 se vede că: i 


- „0 
Fa =2N SI 3 


2 
unde : 
Fa este forța de tensionare a curelei (forța pe arbore) ; 
a — unghiul profilului curelei trapezoidale (fig. 9.15). 


Forţa periierică ce se poate transmite prin curea este aproximativ : 


DN = Fa Fae 
SII Z 


(9.24) 


Pentru x==40” (valoare standardizată) : 


ADI H tan N 
pH isa, dd sin 2 
2 
„Unghiul curelei 4==40* a rezultat din condiţia evitării înţepenirii curelei 
în canal (îig. 9.16). Forţa necesară pentru menţinerea curelei în canal este : 


3 SI St 


> _ş O% e 
„Fe=2N sin 3 — 2uN cos e (9.25) 


a! 
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Din condiţia de evitare a înțepenirii, Fe >0 (nu numai că nu se înţepe- 
nește, dar trebuie chiar apăsată în canal) rezultă : 


tg >; pentru p=0,35;  a2+399, 


Notă: Practica curelelor trapezoidale late (pentru variatoare) a arătat 
însă că și la unghiuri a=20%, nu se produce o înţepenire a curelei în canal. 
Deplasarea radială a curelei pentru reglarea turaţiei nu se poate efectua 
însă decît în mers, cînd p este mai mic. 

Avantajul capacităţii portante mărite datorită unghiului canalului este 
limitat la curele trapezoidale de valoarea mare a presiunii de contact din- 
tre curea și canl, care este hotăritoare la curelele la care durabilitatea este 
limitată de uzură. i 

Presiunea de contact dintre cureaua trapezoidală și canal rezultă din 
relația (fig. 9.15) : 

; 
N = =2 (> p, cos pdA;, (9.26) 


2 sin = 0 


unde dA; este suprafaţa elementară de contact dintre un flanc al curelei 
și canal (la curele trapezoidale); 


Dp h c 
dA;= ES Î ta PR =: dep, (9.27) 
GO: 
de unde : 
zi Pi B. 
2 
N op P —— Ă COS e do; 
2 sin 3 COS Ş 
D g: 
idle ee poeti pie Da bea i, 
2 sin % e 7 COS ie : 
i > 9 


Presiunea p, dintre cureaua trapezoidală și canal este : 


ja 2044 


(9.28) 


d. a i „f 
n 2Dp h ig 3 sin > 


La curele late presiunea dintre curea și obadă rezultă din relaţia (9.26), 
Îi care 


ii L?, AI 
2Dp h tg 3: si 


dAs= . ad»; 


4 


Fa = 2Pi Da A COS p dp =pe Dea sin f- 


9,4. 


9.4.1, 
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Presiunea p, dintre cureaua lată și obadă este : 


F 204, 
= 


Da sin > 


PI= (9.29) 
Da sin A 


unde : 
Ar, sînt respectiv aria secțiunii curelei trapezoidale sau late. 


Aţ= [au tg 2] hu: Ar = ah 
a —- lăţimea bazei mari a trapezului respectiv lățimea curelei late ; 


fu, 4 — grosimea curelei late (trapezoidale). 
Raportul presiunilor este : 


a A A a pet Oa 
Pr olt |a—h ia „ 2o0ahy Dp IL 59 (9.30) 
Pi = % îi f aa 3 h, i i iai 
ie -— sint. Da sin ELA: ip A 
D ph z 5 sin > p) D 2 ig 5 
Din relaţia (9.30) rezultă avantajul curelei late-compound, căci la 
h 
aceasta raportul 5 —<p5——($ 9.7.9) ; din aceeași relaţie rezultă şi supe- 
| min p min 


rioritatea curelei trapezoidale înguste în raport cu curea trapezoidală cla- 
sică (hi fiind mai mare, presiunea p, este mai mică). 


CINEMATICA TRANSMISIEI PRIN CURELE 


Determinarea unghiului de alunecare. Din cele de mai sus se vede că forța 
variază de-a lungul curelei, în ramura trăgătoare acţionează forța Si, iar 
în ramura trasă forța Sp. | 

Acestor forțe le corespund deformaţii mai mari în ramura trăgătoare și 
detformații mai mici în ramura trasă. În felul acesta, la întășurarea curelei 
pe roala motoare deformația curelei scade, întrucît forţa scade de la S, la 
S2, în timp ce la înfășurarea curelei pe roata condusă, deformația curelei 
crește, întrucît forța crește de la Ss» la Si. Deoarece cureaua se deformează 
(se scurtează, respectiv se lungește) în timpul înfășurării ei pe roțile de 
curea, se produce o alunecare între curea și roată. Ţinînd seama că această 
alunecare se datorește deformaţiei elastice a curelei acestui fenomen i se 
spune alunecare elastică. Fenomenul nu trebuie confundat cu patinarea, 


8. 


retete 
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care reprezintă o alunecare a curelei pe 
întreaga suprafață de contact dintre curea 
şi roată ; alunecarea elastică are loc numai 
pe o porțiune a suprafeței de contact. Un- 
ghiul corespunzător zonei de alunecare 
elastică se numește unghi de alunecare, iar 
unghiul corespunzător zonei unde are loc 
alunecarea se numește unghi de repaus 


(îje,.:9:. 44) 
Unghiul de alunecare se poate calcula 
din formula lui Euler (9.17), în care de | 
fapt trebuie înlocuit unghiul 8 prin un- Fig. 9.17. 
ghiul de alunecare fa (Si = Soea), 
Introducînd noţiunea de coeficient de tracţiune : 9=ai notînd m=— ea 


Fi __m—l 
25, omul P 


și însumind relațiile (9.29) : 


rezultă : 
| -k- ep 
ine (9.31) 
Și deci: 
In m ia i 
(anti AE cau Sate: A 9.32) 


Determinînd experimental valorile lui «e și p, se calculează m și Ba. 

Pe ambele roți unghiul de repaus se găsește în zona de intrare a curelei 
pe roți, iar unghiul de alunecare, în zona de ieșire. Pe măsură ce încăr- 
carea crește, va crește și unghiul de alunecare, încît în momentul patinării 
unghiul de alunecare este egal cu unghiul de înfășurare. 


| 942. Alunecarea elastică și raportul de transmitere. Pentru a stabili valoarea alu- 


necării elastice se pornește de la principiul continuității, adică masa de 
curea care lrece în unitatea de timp printr-o secțiune dată i este constantă : 
PA w;—consl., (9.33) 
unde : 
p, este densitatea curelei în secţiunea i ; 


A, — aria secţiunii i a curelei; 
UV; —— viteza curelei în sectiunea î. 


Dacă se notează cu Ao și po aria secțiunii, respectiv desitatea curelei 
neîncărcate, atunci : 


Ar= Ao (Lp? şi pr= 


zi iz su ) Ly 
(Fe) (ape? ? (9.34) 


unde : 
e; este deformația specifică a curelei în secțiunea i ; 
ip -— coeficeintul lui Poisson pentru materialul curelei. 
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înlocuind valorile lui A; și g, în relaţia (9.33) rezultă : 


= const. (9.35) 


i 
IEI 

Aceasta înseamnă că viteza curelei nu este constantă ; ea este mai mare 
în acele puncte unde cureaua este mai întinsă. Cum vitezele roților sînt 
constante, alunecarea curelei pe roţi este inevitabilă. 

În felul acesta formula lui Euler (9.17), dedusă pentru un îir care 
aderă de-a lungul întregului unghi de înfășurare, are doar o valoare apro- 
ximativă pentru curele. În această relație, coeficientul de frecare trebuie 
considerat ca o mărime de calcul, corespunzătoare întregului unghi de înță- 
șurare f. S-a stabilit experimental că pu depinde de temperatură, presiunea 
de contact și viteza de alunecare. În tabelul 9.2 se indică cîteva valori 
experimentale ale lui p, pentru diferite materiale de curea. | 

Raportul de transmitere se poate deduce pe baza relaţiei (9.35), scriind : 


UV Da 


Ira it + sa i 


(9.36) 
unde e. şi e sînt lungirile specifice ale ramurii trăgătoare, respectiv trase. 


l+e 
Do =V] Tie, =3Uj (1 + Ep—e,). 


Notind : e—ep=E; E fiind coeficientul de alunecare elastică, rezultă : 


Dodi 1—E). (9.37) 
Vitezele roţilor sînt respectiv : 
= Dio [m/s]; Va= Dra (1—E), [m/s]. 
Raportul de transmitere rezultă : 
je idi cae ia ot (9.38) 


(9 (1—8) D 


Valoarea alunecării elastice maxime este la curele de bumbac și gumate : 
E=0,01; la curele de piele: £=0,015; la curele trapezoidale cu inserție 
de retea : E==0,02 ; la curele trapezoidale cu inserție de șnur: £=—0,01. 


; E, tă sist 
E= pi = pa (SiS EA = ZE (9.39) 


ceea ce permite calculul lui E.pe baza lui E determinat experimental (E 
fiind în această relaţie modulul de elasticitate în condiții de funcționare- 
modulul de elasticitate dinamic). 


| 
i 
| 
i 
| 
| 
i 
i 
j 
i 
i 


i 


| 
| 
| 
| 
i 
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TENSIUNILE DIN CURELE 


„Introducere, Cureaua fiind un material neomogen, adesea constind chiar din 
materiale diferite (curele gumate, trapezoidale, compound etc.), ea nu 
poate îi calculată cu exactitate pe baza relaţiilor de rezistență, mai ales că 
curelelor nu li se aplică legea lui Hooke. Pentru simplificare se admite 
convențional că solicitarea este uniform repartizată pe secţiune și propor- 
țională cu încărcarea. a i 
Cureaua este supusă la următoarele solicitări : 
d) întindere, datorită forțelor S. și S3; 
b) încovoiere, datorită înfășurării curelei pe roată ; 
c) întindere, datorită forței centrifuge. 
Se utilizează următoarele notații : 
a — lăţimea curelei ; 
[iza grosimea (înălțimea) curelei ; 
Ac — aria secțiunii transversale a curelei ; 


min —— diametrul roții mici ; 
Fm — forța centrifugă (masică) ; 


p — densitatea curelei [kg/m3] 


9.5.2. Tensiunea de întindere produsă de forțele S, și Sa 


S 1 S 
Pa . ag E 
G Înca li Sp) E 


A) (9.40) 


9.5.3. Tensiunea de încovoiere datorită înfășurării curelei pe roțile de curea rezultă 


scriind ecuaţia fibrei medii deformate : 


unde : 


E, — modulul de elasticitate la încovoiere ; 
I=Wy; 
y — distanţa de la axa neutră la fibra extremă ; la curele late, y=— n 
L Pa Mg. 9 î 
RE Ey 
9.41) 
Ey (9.41) 
Op x 
R 
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la curele late: 


EI 
= i; (9.42) 
la curele trapezoidale : 
2yE 
up (9.43) - 


unde D, este diametrul primitiv al roții de curea (fig. 9.22). 

Formula (9.41) este aproximativă, din cauză că curelele nu se supun 
legii lui Hooke, modulul de elasticitate la încovoiere depinzînd de teh- 
nologia și contextura curelei și de tensiunea de întindere din curea. 

În figura 9.18 se indică comparativ modulele de elasticitate la încovoiere 
la curele trapezoidale cu inserție reţea (fig. 9.18,a) și șnur (fig. 9.18,b). 

Valorile modulelor de elasticitate la încovoiere pentru diferite profile de 
curele trapezoidale și cu diferite tipuri de inserţie sînt indicate în tabelul 9.2 
pentru valori uzuale ale tensiunilor iniţiale. 

Din cauza că solicitarea la încovoiere depinde de raportul A = , acest raport 


este limitat la valori reduse, în funcţie de tipul curelei. 
9,5.4.Tensiunea datorită forței centriluge. Forţa centritugă dezvoltată la îutășu- 
rarea curelei pe roată produce solicitări suplimentare de întindere (fig. 9.19). 
Scriind valoarea forței masice a unui element de curea de masă dm, 
rezultă : 


AF = e (9.44) 
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Masa elementară este (fig. 9.19) : 
dm = Rdpp Ac. (9.45) 


Proiectind forțele masice elementare dF în 
direcția lui F și integrînd se obţine : 


B 
ă 3 
Fm=2 = FRpA. “A COS wdp; 


Fm = 2V2Acp sin Z. 


Fig. 9.19. 
Forţa Fm produce forțe de întindere egale în cele două ramuri ale curelei : 


F m = 2Sra sin *, 


i | 
S m = — n =pU2Aq. (9.47) 


solieziateă totală maximă în Cui ali astfel : 


2VE, 


Si 
aa 
D, 


Omar = 94 1-Gii PO 4 | 10 pv2, 


[N/mm?]. (9.49) 
min 
Relaţia (9.49) se mai poate serie sub forma următoare, ținînd seama de 


: iz 4 ja 
relația (9.23), o, fiind tensiunea utilă (o, = a: 
c 


[să 
9naz = 99+ > Oi FSm» 
sau : | 
| : sui (9.50) 
9 + 102, 


used 
9 == = si 
za Ae 2 Ac D min 


9.6. 
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La transmisiile încrucișate și în unghi apar tensiuni suplimentare în 
muchiile curelei. Acestea au următoarele valori : 


re transinisii încrucișate 


„(aj = 
ds=Ea| 4) ; (951) 


E a RSI A pac 
Is — E, 942 Fă (9.52) 
unde : 
A este distanța între axe ; 
Da — diametrul roții mari; 
E, — modulul de elasticitate la întindere, 


RANDAMENTUL TRANSMISIEI PRIN CURELE 


Randamentul nu prezintă numai interes în ceea ce privește pierderea de 
energie, ci este și o măsură a încălzirii curelei, ținînd seama că func gs 
curelei Al o anumită temperatură duce la scoaterea ei rapidă din uz. 
Asitel, la curele gumate și trapezoidale, de exemplu, nu se poate depăși 
temperatur a de 65—70 *C. 

Pierderile energetice într-o trans misie prin curele constau din următoa- 
rele elemente : 

a) pierderile datorite alunecării aid 2/3 

D) oieri datorite alunecării geometrice Pg; 

c) pierderile prin histereză, datorite variaţiei tensiunii de întindere și 
încovoiere a curelei Pr; 

d) pierderile datorite îrecării cu aerul a curelei, roţilor și rolelor (pier- 
deri prin ventilație — P,) ; 

e) pierderi prin frecările în lagăre P7. 

Dintre aceste pierderi, cele mai importante sînt cele datorite alunecării 
elastice și prin histereză. Pierderile datorite alunecării geometrice sînt pre- 
ponderente în varialoare, dar pot apărea și în transmisii prin curele în 
paralel, datorită unor abateri geometrice sau elastice ale elementelor trans- 
misiei. 

Pierderile specifice datorite alunecării elastice se exprimă prin următoa- 
rea relație : 

Di _Pe Pui Fatu Ze Su , (9 53) 
al i Fo FE dai 

Se vede că pierderile specifice datorite alunecării elastice m, se exprimă 
prin aceeași relaţie ca și alunecarea elastică (relaţia 9.39). Pentru a reduce 


2 


a... „Yumi 1 zarea) PREIA E ERIC DRP PIAPEERORAI SOCIETE 
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pierderea me trebuie mărit modulul de elasticitate la întindere. Pierderea 
specifică prin histereză produsă de variaţia tensiunii din curea de la 04 în 
ramura trăgătoare la op în ramura trasă se exprimă prin relația : 


( 3) (09- = om) i 


di i: Pe ii iu (9.54) 
unde : 
y este un coeficient variind în limitele vy=0,4...0,; 
op — tensiunea inițială din curea ; 
Om —- tensiunea datorită forței centrifuge ; 


Ep — modulul de elasticitate la întindere dinamic. 
Cele mai importante pierderi sînt cele datorite histerezei produse de înco- 
voierea repetată a curelei. Pierderea specifică sc se exprimă prin relația : 


20-95 ua 
TO pop (9.55) 
[i 
unde : 
Fa este modulul de elasticitate la încovoiere ; 
Oy —— tensiunea utilă; 
| — momentul de inerție al secțiunii curelei ; 
Ac — aria secțiunii curelei ; 
DD, — diametrul roții mici ) 
i —— raportul de transmitere. 
Pierderea totală este : 
Po Pet Pg Pa Po+Pa sau Pp=(ne+ngkantno+ta)P, (9.56) 
iar randamentul total : 
ja i Pe i Ca 
î CB 
= (9.57) 
sau : 
Lua Tei TI? În Tg e 
Valoarea randamentului total al unei transmisii prin curele variază în 


limitele 1=0,92—0,98, valoarea medie fiind 7=0,95. 

Puterea pierdută prin alunecare (elas stică Și geometrică) și prin his stereză 
duc la încălzirea curelei, în timp ce puterea pierdută prin ventilaţie duce 
la răcirea ei. Deci puterea pierdută care produce încălzirea curelei este : 


Pi= Pet Pg-+ Pr zica P, Dă (9.57) 
Această putere pierdută este proporțională cu frecvenţa flexiunilor cure- 


lei, deci pericolul încălzirii apare în special la transmisii de viteză mare 
și roți de curea de diametre reduse. 
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9.7. ELEMENTELE CONSTRUCTIVE ALE TRANSMISIEI PRIN CURELE 


9.7.4.Cureaua. Elementul principal al transmisiei prin curele este cureaua, de 


aceea trebuie să se acorde o atenţie deosebită alegerii materialelor pentru 
confecționarea ei. 

Materialele de curea trebuie să satisfacă următoarele condiţii : 

a) rezistență mare la sarcini variabile și la uzură, ceea ce duce la mări- 
rea durabilităţii acesteia ; 

b) coeficient de frecare mare, ceea ce are ca urmare o capacitate mare 
de transmitere [relaţia (9.17) ] ; 

c) modul de elasticitate la întindere E+ mare, pentru a reduce deformaţiile 
și alunecările elastice [relaţia (9.39)] și pierderile prin alunecare elastică 
[relaţia (9.53)]; 

d) modul de elasticitate la încovoiere Fi scăzut pentru a avea tensiuni 
reduse la. înfășurarea curelei pe roți [relaţia (9.41) |] și pierderi reduse prin 
histereză [relaţia (9.55)] ; 

e) rigiditate transversală suficientă (în special la curele trapezoidale 
late) ; 

f) deformaţii plastice mici, chiar la solicitări mari, pentru a evita reîntin- 
deri îrecvente ; 

g) densitate mică, pentru a avea tensiuni mici datorite forțelor masice 
[relaţia (9.48) |]; 

h) ieftine și nedcțicitare. a Ş 

In prezent este folosită o mare varietate de materiale pentru confecțio- 
narea curelelor, ca : piele, țesături de bumbac, ţesături de bumbac gumate, 
țesături de Iînă, in, mătase, vădindu-se în ultimul timp tendința de utili- 
zare a materialelor plastice sintetice sub formă de folii, șnur, cablu sau 
rețea. În tabelul 9.2 sînt sintetizate caracteristicile unor curele și ale unor 
materiale uzuale pentru curele. i 

Deoarece nici unul din materialele enumerate nu satisiace toate condi- 
țiile impuse, se aplică și aici metoda „proprietăţii locale“ (v. cureaua lată- 
compound) . 


9.7.2.Curelele de piele aveau înainte cea mai largă răspindire. Din cauză că pielea 


este un material deficitar, se vădește tendința de a înlocui curelele de piele 
cu curele textile, gumate și compound. 

Curelele de piele se confecționează din piele de bovine, de preferinţă din 
regiunea spinării animalului (crupon). Deoarece pielea nu are grosimi mai 
mari de 7 mm, peniru a obţine curele mai groase se suprapun prin lipire 
două sau cîteodată trei fișii. Nu se recomandă utilizarea unor curele mai 
groase de 12 mm, din cauză că sînt puţin flexibile. 

Curelele de piele sînt standardizate în STAS 615-49 și STAS 758-49 (con- 
diţii de recepție). 


| 
| 
| 
| 
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Curelele de piele se pot tăbăci cu tananți naturali (pentru temperaturi | 

sub 60%), cu crom (pentru mediu umed, bazic şi temperaturi peste 60*) și i A E j | 

sub tensiune, ceea ce duce la creșterea durabilităţii și la reducerea defor- | d: | (A pi 

maţiei lor plastice în funcționare. | p=— i : 


Rezistenta de rupere la tracţiune a curelelor de piele standardizate variază Fig. 9.22. 


în limitele op =295... 30 N/mm?. Xp 
Deoarece apare o solicitare la încovoiere în curea, la înfășurarea ei pe 


Ă , Ă fe | fe j I Curea rapa - 
roată, raporiul dintre grosimea curelei fi și diametrul D al roții pe care se | 4 AA 


ZAidală cu 47 - 
Serfie de su 


TD ra fe [UI 1 
înfășoară cureaua este limitat în STAS la maximum : >= Aa : ala 


9.7.3.Cureaua lată-compound, care a apărut în ultimul timp constă dintr-o folie 
sau din șnur de material plastice de înaltă rezistenţă căptușit în interior 
prin lipire cu un strat de piele (fig, 9.20). Stratul de material plastic repre- 
zintă elementul de rezistenţă, iar stratul de piele asigură un coeficient mare 


de frecare și o rezistență mare la uzură. Astiel, prin utilizarea proprietăţii Zurea trapezordală 
locale se realizează o curea care satisface toate condiţiile cerute unei curele cu insertie de cab/u 


de transmisie ($ 9.7.1). 
9.7.4.Curele gumate (ţesături impregnate ci! cauciuc) sau cauciucate se coniec- 
ționează din mai multe straturi de materiale textile numite inserții, de obicei | 
din bumbac, legate între ele cu cauciuc vulcanizat. Inserţia poate fi sub | În locul îinserției de bumbac se utilizează în prezent inserții din libre 
ei A a a Ss saueineui are zelul: de a fegă tatea ate Sbralu: sintetice, precum și șnur (cablu) din material sintetic și chiar din oţel. 
a la iba Seri dA aaa apăra de. atiuite acțiuni chimice sau 9.7.5. Curefele de Biiţubae pol îi țesule sau custite. Curelele țesute consau dini mai 
multe straturi de țesături de bumbac, de obicei 4,6 sau 8 straturi legate 


Fig. 921. 


mecanice, | NL Ae giae ag gă o DA a ti ci A aut E A Oac 009 ec d pati ti 
Roţile utilizate trebuie să aibă diametre destul de mari ; în caz contrar se între ele printr-o țesălui ă specială, pe cînd cele cusute sînt imbinate prin 
desiac iusertiile de straturile de cauciuc. * cusături, ambele fiind îmbibate cu un amestec de bitum, ozocherită și alte 
ESIac IISerţiLe de sii Cc UL ue d i inel ata. Rața Vaca eta rai AT magi Ale Supatala Sr SAPUN PERI 
în locul cauciucului se utilizează balata, un material asemănător cu cau- subs anțe ; cele ţesuie sînt mai flexibile decît curelele de bumbac cusute, 
ciucul. Curelele de balată se cilindrează la înaltă presiune. Ele sînt mai Sînt recomandabile pentru încărcări variabile, însă fără șocuri puternice. 
LICĂ te alii CICLU i ci N 3 e SIA J dis ZI AA ă i: i ta cir ul să si i S A in 54 a E a 1 . AR 
flexibile (Bu mai mic — tabelul 9.2). 97.6.Curelele de mătase, in, cînepă de Siberia și păr au o utilizare mai redusă, 
îi din cauză că materialele enumerate sînt relativ scumpe. În schimb, sînt 


rezistente și flexibile. Prin introducerea curelelor din materiale plastice, fie 

sub formă de folii, fie ţesute din fire, ele nu se mai utilizează decit foarte rar. 
97.7.Benzile de transmisie din oțel se utilizează ctteodată în locul curelelor de 
piele sau al celor textile. Benzile de oţel au dimensiunile mai reduse (la 

Ş aceeași putere) decît curelele, permit viteze periferice peste 45 m/s, au alu- 
j necare elastică neglijabilă însă, în schimb, necesită montaj precis și nu 


Gurea compound 


ip. 9.20. i rezistă la vibrații. Se confecționează din bandă de oțel de rezistență mare 
(6, ==1 500 N/mm?) lățime a=20...250mm și grosime h1=0,6...1,l mm. 


Pe roți căptușite cu un strat de plută, coeficientul de frecare este p=0,25. 
97.8.Cureaua trapezoidală are în secțiune un profil trapezoidal constînd din ele- 
mentul de rezistenţă. (rețea, șnur sau cablu — figura 9.21), legătura între 


d e elementele de rezistență realizindu-se cu ajutorul cauciucului. Acesta for- 
mează stratul de compresiune (duritate 70... 80 HSh) dedesubtul stratului 


7 Strat de aderentă (p'ele) 
7 Strat de rezistentă (falie say Snur) 
3 Strat de protectie 


de inserţie și stratul de întindere (duritate 60... 70 HSh) deasupra stratului 
de inserție. Cureaua este înfășurată într-un înveliș format din unul sau 
două straturi de pînză cauciucată. 
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Se întîlnesc cîteodată și curele trapezoidale, la care unele din aceste 
patru elemente lipsesc. 

Dimensiunile principale ale unei curele trapezoidale sînt următoarele 
(fig. 9.22): lăţimea primitivă Ip (corespunzătoare axei neutre), înălțimea 
trapezului h, unghiul la vîrful trapezului « și lungimea primitivă a cure- 
lei Lp. Dimensiunile auxiliare sînt lățimea bazei mari a și distanţa de la 
axa neutră la baza mare b. 

In literatura de specialitate sînt prezentate o serie de avantaje ale curele- 
lor trapezoidale în raport cu curelele late din piele sau gumate, ca : gabarit 
mai mic; rapoarte de transmitere mai mari, deoarece pot funcționa cu 
unghiuri de înfășurare mai mici ; întrucît necesită pentru transmiterea unei 
forțe date o tensiune inițială mai redusă (9.24), încărcarea arborilor și 
lagărelor este mai mică ; permit roţi de diametre mai mici etc. 

Cu apariția însă a curelei late-compound, avantajele enumerate se reduc, 
printre avantajele curelei trapezoidale numărîndu-se faptul că necesită forţe 
inițiale mai mici la aceeași forță utilă transmisă și un gabarit mai mic. 
In schimb, datorită rezistenței sale mari, a grosimii reduse și a stratului 
de piele cu care e căpiușită, cureaua lată-compound are o capacitate de 
tracțiune comparabilă cu cea a curelelor trapezoidale, durabilitate și ran- 
dament mai mare, permițind în același timp rapoarte de trasmitere mai 
mari (i<£20). | 

Curelele trapezoidale se pot clasifica în felul următor (tabelul 9.3) : 


Tabelul 9.3 
Clasificarea curelelor trapezoidale 


—clasice (4Jh=1,6) 
—|-înguste (a/h=1,2) 


—late (de variator 
a/h=2,5...4) 


a 
—Raportul -—- 
Raportu î 


— Construcţie 


-—Fără fine 
sa cu lacăt 


-Cu fine —| 
3, elemente 


— Trapezoidale 

—Hexagonale (duble) N 
ii —Multiple (dinţate în secțiune) 

-—Dinţate (în lungime) 


Curele trape-— 


zoidale —Pormă 


; —simplu 
—Inserţie șnur —| | P îi citi 
a ș —r ro 

[NE ] ăsucit din toroane (cablu) 


—laserție reţea 
—Y, Z, A, B, C,D, E (STAS 1163-60) 


—SPZ, SPA, SPB, 16X15, SPC 
(STAS 7192-65) 


—Tipodimensiune 
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Cureaua trapezoidală îngustă (a/h==1,2) prezintă 
avantajul unei suprafețe mărite de contact cu ca- 
nalul, ceea ce măreşte rezistența ei la uzură; ca 
urmare, capacitatea ei portantă este de 2—3 ori 
mai mare decît cea a curelelor trapezoidale clasice 
datorită tensiunii inițiale mari pe care o suportă. 

Cureaua trapezoidală lată (a/h=2,5...4) se uti- 
lizează în variatoarele cu curea unde prezintă unele 
avantaje importante (v. Cap. 10). 

in $ 9.1 sînt descrise celelalte tipuri de curele 
trapezoidale (hexagonală, multiplă, dințată, din 
segmente). 

Curelele trapezoidale clasice (a/42=1,6) sînt stan- 
dardizate în STAS 1164-67, într-o serie de tipo-di- 
mensiuni, iar curelele trapezoidale înguste în 
STAS 7192-65 (tabelul 9.4). 

Ca material pentru inserție se folosea înainte 
bumbac și viscoză ; astăzi se utilizează cu precă- 
dere fibre sintetice pe bază de poliamide şi poli- 
esteri, ceea ce a avut ca urmare o creștere a capa- 
cității portante a curelelor trapezoidale de 2-5 ori 
și a durabilităţii de 10 ori (la aceeași încărcare) 
față de curelele trapezoidale cu inserție de bumbac. 


9.7.9. Imbinarea capetelor curelei. în afară de varian- 


tele de curele fără fine se utilizează şi curele cu 
capetele îmbinate, în special în cazul roţilor de 
urea montate între reazeme. La o curea chiar de 
calitate superioară nu se poate utiliza complet capa- 
citatea ei portantă dacă îmbinarea sa nu este satis- 
făcătoare. 

îmbinării i se cer următoarele calităţi: să asi- 
gure îmbinarea capetelor, astfel încît rezistenţa la 
oboseală a curelei să nu se reducă ; să nu reducă 
flexibilitatea curelei ; să nu provoace bătăi și un 
mers neregulat al curelei; să se poată executa 
repede. 

Îmbinarea capetelor curelelor se poate executa 
prin : lipire, respectiv vulcanizare, coasere sau cu 
piese speciale (nituri, cleme, copei etc.). Astăzi se 
preferă îmbinarea cu adezivi la curelele late de piele 
Și compound și vulcanizare la curele gumate. 

Lipirea cu adezivi sintetici asigură o rezistență 
a îmbinării de 80—95% din rezistența curelei. 

înainte de lipire se pregătesc capetele curelei 
prin subțiere în formă de pană pe o lungime de 
(20...25)f, h — grosimea curelei (fig. 9.23). 
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Curelele gumate se îmbină prin vulcanizare, iar capetele se pregătesc 
prin tăiere în formă de trepte, în dreptul inserţiilor (fig. 9.23). ă 

Imbinările cu piese speciale se execută foarte rapid, în schimb îmbinarea 
este rigidă și produce șocuri la trecerea îmbinării peste roţi. De aceea nu 
se utilizează decît la transmisii cu viteze mici. i 

Curelele trapezoidale cu capetele îmbinate pot fi cu lacăt (fig. 9.10) sau 
din segmente (fig. 9.9). Ambele tipuri de curele prezintă avantajul monta- 
jului mai simplu, în schimb nu permit viteze mari, au o durabilitate scăzută 
(curelele se destramă în dreptul îmbinărilor) si un gabarit mai mare. 


9.7.10.Roţile de curea. Controlul roților şi al curelelor. O roată de curea constă 


din următoarele părți : obadă, disc (spiţe) și butuc. Dimensiunile principale 
ale unei roți de curea lată sînt : diametrul D, lăţimea obezii B și bombajul y. 
Lăţimea obezii este aproximativ B=1,14+10...15mm (a — lăţimea 
curelei) . 

La transmisii încrucișate sau în unghi, lățimea obezii se ia B= 
= (1,5...9)a. | 

La roţile pentru curele trapezoidale diametrul minim al roții este limitat 
pentru fiecare tip de curea. În practică se va lua diametrul maxim posibil 
în funcție de gabaritul transmisiei, astiel încît să fie satisfăcută condiţia 
V<40 m/s. | tite 


suprateței obezii datorită forțelor centrifuge (=! mm pentru B=30.., 
50 mm ; /= 1,5 mm pentru B=60...90 mm). | 


aud o i PRE IN a gi ăia a ape Sa A AIE. n NNE ERIN pa ? 
ds: 40 „ Canalul se execută cu o adîncime corespunzătoare curelelor înguste, 
astiel încît canalul corespunde și pentru curele clasice. î 
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în STAS 1162-65 se indică modul de măsurare a profilului canalului și 
diametrului primitiv al roții. Unghiul profilului se verifică cu un sablon. 
Diametrul primitiv se poate măsura cu un șubler cu role avînd diametrul 
egal cu lățimea primitivă a canalului (v. lucrarea de laborator nr. Î1). 

La transmisii cu mai multe curele în paralel, în afară de tolerarea lun- 
gimii curelelor dintr-un set (abaterea maximă 0,15%), trebuie tolerate strîns 
diametrele și profilurile canalelor. Aceasta deoarece abaterile diametrelor 
primitive ale canalelor dintr-o roată au ca urmare că o curea o îrînează pe 
cealaltă (se formează un circuit închis de forță), ceea ce duce la reducerea 
randamentului și a durabilității. 

Ca material pentru roțile de curea se utilizează fonta (pentru 
p <30...40 m/s), oţelul (roţi turnate și sudate), precum și roți realizate 
din tablă ambutisată în special pentru roțile de curele trapezoidale. 

Se utilizează atât roți din aliaje ușoare, cît și din anumite materiale plas- 
tice (în special pentru roţi mici). 

Calculul exact al tensiunilor din obadă și spiţele unei roți de curea este 
indicat în $ 24.6.3 (Calculul roților). 


CALCULUL TRANSMISIEI PRIN CURELE 


introducere. Calculul transmisiei prin curele se execută ţinîndu-se seama 
de următorii factori : capacitatea de tracțiune, durabilitatea şi randamentul 
transmisiei, 

în manuale, tratate și cursuri de organe de mașini se prezintă o varietate 
mare de metode de calcul a curelelor : metoda bazată pe rezistența la rupere, 
cea bazată pe curbele de alunecare, metoda de calcul la durabilitate, metode 
tabelare ete. Această varietate de metode duce adesea la confuzii și greșeli. 

în realitate toate metodele de calcul se pot grupa în două grupe : metode 
bazate pe tensiunea utilă și metode bazate pe rezistenţa admisibilă. Metodele 
tabelare se bazează pe una din cele două metode amintite. 


„Metoda bazată pe tensiunea utilă constă în utilizarea valorilor tensiunilor 


utile obținute pe cale experimentală pentru diferite tipuri de curele în luncţie 
de alunecarea elastică E, tensiunea iniţială oo, raportul 4/D, viteză etc. 

Cu alte cuvinte, în locul alegerii unei valori convenţionale pentru coeti- 
cientul de frecare p, pe baza căruia să se calculeze capacitaiea porlantă a 
transmisiei (v. 8 9.3), valoarea tensiunii utile o, se determină experimental 
direct pe baza curbelor de alunecare (fig. 9.25). 

în acest caz, la dimensionarea curelei se pornește de la coeficientul de 
tracțiune q [relația (9.31)]: 


Sos Fe zl (9.58) 


= 535, 25 mei 
împărțind relațiile (9.58) prin secţiunea curelei se obține : 
mc, RgiA A9RE Dumei N | ic 
i A outoz 200 in-+ | (9.59) 
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Coeficientul de tracțiune reprezintă astiel cota din tensiunea inițială apli- 
cată transmisiei care contribuie la realizarea transmiterii de putere. 

Pe de altă parte, așa cum s-a arătat ($ 9.4.2), datorită faptului că S, > Sa 
se produce fenomenul de alunecare elastică. Valoarea lui E este (9.39): 


za oo _ Su 


E E 


Din relaţia (9.39) se vede că alunecarea elastică crește cu tensiunea utilă 
transmisă. Prin urmare, menținind go constant, E va varia cu q. În felul 
acesta s-au ridicat diagrame E=£ (4), așa-numitele curbe de alunecare 
(112, 9:28). $ 

Din figură se vede că pentru o anumită curea, în anumite condiţii (00, 
Y, Ș, h/D=const.), pînă la o valoare a lui q notată co, coeficientul de alune- 
care crește liniar cu tensiunea utilă (încărcarea), Cînd e > oo se produce 
tenomenul de patinare, cînd capacitatea de tracțiune a curelei este epuizată. 

in figura 9.25 este reprezentată și variația randamentului transmisiei în 
tuncție de coeficientul de tracțiune q. Se vede că în zona capacității maxime 
de tracţiune (p— o) randamentul transmisiei este maxim. 

Avînd determinată valoarea lui «o pe cale experimentală, se poate calcula 
secțiunea curelei cu relaţia : Ac= mi unde Oua este : 

. ua 
Oua = 29999. 
Capacitatea portaniă a curelei este : 


Acoua ş 
Po Too ÎkWI- (9.60) 


în cazul transmisiilor prin curele trapezoidale, numărul de curele necesar 
pentru transmiterea unei puteri P este : 


TRANSMISII | 274 


ar 


Pentru a ţine seama de complexul de factori care influențează asupra 
lui «o, acesta se calculează printr-o metodă diferențiată în care se introduc 
diferiți coeficienţi care ţin seama diferențiat de factorii ce influenţează capa- 
citatea de transmitere a curelei. 


Po = 9 „KpkDkukek p , 


unde : 
y este coeficientul de tracțiune experimental în funcție de materia- 
Iul, contextura și tehnologia curelei (tabelul 9.5); 


kg — coeficientul unghiului de întășurare ; 
kp — coeficientul care ţine seama de influența raportului h/D 
asupra capacităţii de tracțiune a curelei ; 
hu — coeficient de viteză ; 
ke — coeficient de regim de exploatare ; 
„kp — coeficient de poziţie a transmisiei. 
Valorile lui 4, din tabelul 9.5 sînt valabile pentru 0o= 1,8 N/mm? (tensiu- 
nea inițială obișnuită pentru curelele late din materiale clasice — piele, 


bumbac etc.). Pentru curelele late-compound și cele din materiale plastice 
tensiunea iniţială poate fi mărită, deoarece fenomenele reologice au loc abia 
la tensiuni foarte ridicate. 

Valorile lui 4, pentru curele trapezoidale variază în limitele q, = 
=—0,55....0,75, în funcţie de oo (scade cu 00), de diametrul roții minime 
(crește cui Dmin) și de contextura și tipodimensiunea curelei. Pentru curelele 
trapezoidale cu inserţii de șnur (cablu) din fibre sintetice (poliamide, poli- 
esteri etc.) nu există încă suficiente date experimentale pentru q,, ; se pot 
recomanda însă aceleași valori ca mai sus, spre limita inferioară, în schimb 
0 poate fi luat mai mare. În timp ce la curelele trapezoidale cu inserție de 
rețea de bumbac sau viscoză 0o=1... 1,5 N/mm?, la curelele cu inserție de 
șnuir din fibre sintetice, 00—=2... 3,5 N/mm? și chiar mai mult. 

Valorile coeticienţilor kg, ku şi ke pentru curele trapezoidale sînt indicate 
în STAS 1163-67, iar pentru curele late în STAS 615-49. 

Coeficientul de poziţie kp la curele late are valori în limitele : kp=] (trans- 
misie orizontală) ... . Rp =0,8 (transmisie verticală). La transmisii prin curele 
trapezoidale sau prin curele late cu role de întindere, kp=1, independent de 
poziţia transmisiei. 

Metoda de calcul bazată pe tensiunea utilă prezintă în primul rînd neajun- 
sul că nu ţine seama de rezistenţa admisibilă, adică practic nu include în 
calcul durabilitatea curelei. Totodată metoda de calcul nu introduce o serie 
de factori hotăritori în ceea ce privește durabilitatea ca : frecvența flexiunilor 
și raportul de transmitere. De fapt metoda s-a introdus într-o vreme cînd se 
utilizau transmisii lente și deci nu se punea problema durabilității, capaci- 
tatea de tracţiune fiind suficientă pentru dimensionarea unei transmisii 
prin curele. | 
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9.8.3.Metoda bazată pe rezistența admisibilă pornește de la formula tensiunii 
maxime (9.49): 
în 
Omaz E 9 FO FOm= Pai 
care se compară cu rezistența admisibilă. 
Tensiunea utilă care se poate transmite prin curea devine : 


a pe 
ij Ga Sit Om SS Gas 


IM | i 
Sun = die (6a—Gu act Om). (9.64 ) 


Metoda prezintă două variante : una mai veche, la care rezistența admisi- 
bilă s-a determinat în funcție de rezistenţa la rupere, şi alta mai nouă, la care 
rezistența admisibilă se ia în funcție de rezistența la oboseală a curelei. 

Metoda bazată pe rezistența la rupere prezintă neajunsul că rezistenţa la 
rupere nu este un criteriu hotărîtor la o curea, întrucît nu este suficient ca 
o curea să nu se rupă static; ea trebuie să asigure transmiterea unei 
anumite puteri la o anumită durabilitate. 

Din acest motiv, metoda aceasta de calcul nu se mai folosește astăzi, ci 
rezistența admisibilă se bazează pe un calcul la durabilitate. Dacă în loc 
de a-l determina pe m din relaţia : m=e pe baza unui coeficient de frecare 
global (metodă veche), valoarea lui se determină pe baza valorii lui «po 
|m= „59| calculat cu relația (9.31), o fiind determinat experimental cu 
ajutorul curbelor de alunecare, atunci metoda bazată pe rezistența admisi- 
bilă ține seama concomiteni atît de capacitatea de tracţiune, cît și de dura- 
bilitate. 

Pentru calculul la durabilitate se ține seama de faptul că solicitarea curelei 
variază conform schemei din figura 9.26. - 


| 
i 
i 
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Dațorită solicitării variabile la care este supusă, cureaua are o durabilitate 
limitată. Astfel, curelele de piele, care lucrează pe mașini cu viteze mijlocii, 
au o durabilitate de 3 500-——4 000 de ore, cele de bumbac de 1 500—2 000 de 
ore, curelele gumate și cele trapezoidale de 2 000—-10 000 de ore. 

În prezent nu există date experimentale suficiente cu privire la rezistenţa 
ia oboseală a curelelor. În ultimii ani s-au efectuat încercări în acest sens 
și la catedra Organe de mașini a I.P.T. 

Încercările experimentale cu privire la rezistența la oboseală a curelelor 
arată că şi la curele se obține o curbă de tip Wohler însă, spre deosebire 
de oțel, curba Wohler nu prezintă și o ramură asimptotică, Astfel, nu 
se poate vorbi de o limită de oboseală propriu-zisă la curele, ci doar de o 
durabilitate corespunzătoare unui anumit număr de cicluri, 

Ca și la metale, curba Wohler se poate exprima sub forma unei poli- 
trope : s1N=const. Valorile lui g sînt indicate în tabelul 9.6. 

În felul acesta, cunoscînd tensiunea limită o, pentru un număr anumit 
de cicluri de bază N se poate scrie : 

G9Np= 09 aNe (9.62) 

Valorile tensiunilor limită o, sînt indicate în tabelul 9.6. 

Astfel numărul de cicluri devine : 


(i 
N=Ny 2 cicluri, (9.63) 


unde [relaţia (9.49) |: 
91 maz 0 t-Gii FO e 


Dacă frecvenţa flexiunilor curelei peste roți este f, atunci numărul de 


„cicluri se mai poate exprima prin relația : N==3 600 fH, iar durata de func- 


ționare în ore este: 


Sf sie Ng | 9p E 
Ei 36007 i aia [ore]. | (9.64) 


Deoarece în relația (9.63) nu s-a ţinut seama de faptul că tensiunile oma 
sînt diferite pe roata mare și roata mică (v. și fig. 9.26), se introduce un 
coeficient k;care reduce pe 0pmax la Ojmas Și care depinde de raportul de trans- 
mitere î, 


38 —— Organe de mașini 
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Tabelul 9.6 


Valorile lui o, la N==10" cicluri și q pentru cîteva tipuri de curele trapezoidale 


Tipodimensiunea Tip inserţie iai g 
Profil B Reţea bumbac 6...8 6,5 
Profil B Rețea viscoză 7.9 7,5 
Profil 16X15 Șnur poliesteric 8.10 8 
Profil C Șnur viscoză E. 6 


Coeficientul k; rezultă prin înlocuirea efectului celor două solicitări 04 maz 
Și Ox max prin solicitarea Gymazredusă prin acest coeficient, care produce același 
efect ca și cele două solicitări : 


N 
q .. q Pomii Se q Dati 
(00 aa OA az) 2 9j max k, , 


d 
[5 N 
14 E 
91 max 
Ca urmare, rezistența admisibilă este : 
A i 


ele Na 
Oqs= dp stat] (9.66) 
iar durabilitatea : 
No o : i 
H= 35007 („= kk, lore]. (9.67) 


Dacă regimul de lucru este variabil, cureaua lucrînd un anumit timp sub! 


sarcina nominală, se introduce și coeficientul de regim kr. De exemplu, la 
strunguri : kr =1,8 — curele late; k-=2,l — curele trapezoidale. 

Rezistenţa admisibilă calculată cu relația (9.66) se introduce în relaţia 
(9.61), astiel că se obţine tensiunea utilă în funcţie de rezistența admisibilă 
determinată din condiţia de durabilitate. 

Calculul la uzură. Deoarece multe curele și în special curelele trapezoidale 
cu inserție de șnur și curelele trapezoidale late ies din uz din cauza uzurii, 
se impune verificarea acestora la uzură. 

În acest scop se calculează presiunea între curea și roată (canal — la 
curele trapezoidale) cu relaţiile (9.28), respectiv (9.29). Se calculează de 
asemenea unghiul de alunecare cu relația (9.32). Avînd determinat experi- 


ii 
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mental drumul de uzură Su în cazul îndepărtării prin uzură a diferite grosimi 
de curea cu diferite presiuni (fig. 9.27), se determină durabilitatea în ore 
cu relația : 


Sopi 
utu 
=, ore 9.68 
3 600p'Rfâa ? lore] (909) 
unde : 
peste presiunea la care s-a efectuat încercarea ; 
p — exponent experimental ; 
p — presiunea între curea și roată (canal). 


Notă: Încercări preliminare au arătat că și la uzură se obţine o relație 
de formă : Sup=Sp'e 


9.8.4.Metode tabelare de calcul ale curelelor se aplică în special pentru calculul 


curelelor trapezoidale (STAS 1163-67). La această metodă de calcul se 
indică în tabele, în funcție de profilul curelei (ales și el pe baza unor dia- 
grame), diametrul roții de curea, raportul de transmitere și turaţia, puterea 
nominală Po care poate fi transmisă de o curea. Numărul de curele se cal- 
culează cu relaţia : 


PCy 
a Pepe” (9.69) 
unde : 
Cq este un coeficient dinamic (de viteză); 
Cp — coeficient al unghiului de înfășurare ; 
cz — coeficient al lungimii curelei (ţine seama de influenţa frecven- 


ței asupra durabilităţii). Valorile acestor coeficienţi sînt. indi- 

cate în tabele (STAS 1163-67). 
În mod similar se calculează și curelele late, indicîndu-se în tabele pute- 
rea P+ pe o lățime unitară și calculindu-se lățimea pe baza puterii necesare. 


)8.5.Optimizarea parametrilor îuncționali ai transmisiei prin curele. Metodele 


de calcul prezentate mai sus prezintă neajunsul că nu permit adaptarea 
tensiunii inițiale la condiţiile concrete de funcţionare a transmisiei. Din 
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Fig. 9.28. Fig. 9.9. 


relația (9.59): = Po0o se vede că tensiunea utilă este proporțională cu 
tensiunea ini ială din ramurile curelei. Această relaţie se poate reprezenta 
printr-o diagramă care pentru valori uzuale ale tensiunii inițiale este o 
dreaptă (fig. 9.28). 

Fapiul că pînă în prezent nu s-a ţinut seama în calcule de tensiunea 
inițială din curea se explică prin aceea că la materialele clasice (piele, bum- 
bac, cauciuc cu inserție de bumbac etc.), chiar la tensiuni initiale relativ 
Mici (09=l „2 N/mm2) se produceau fenomene reologice în curea, care 
impuneau numeroase demontări și scurtări ale curelei, ducînd în același 
timp la o reducere a durabilițăţii. 

Datorită îmbunătăţirii substanţiale a curelelor, atît în ceea ce privește 
materialele folosite, cît și în ceea ce privește construcția curelei, s-a obținut 
O creştere a capacității de tracțiune a curelei (de 3——4 ori față de cureaua 
clasică) și a durabilităţii ei. | | 

Această situație nouă impune revizuirea vechilor metode de calcul şi 
introducerea unei metode noi care să țină seama de schimbările survenite în 
tehnologia și construcția acestui organ de mașină. 

Problema stabilirii tensiunii iniţiale optime se rezolvă prin intersecția 
celor două drepte, corespunzătoare durabilităţii și capacităţii de tracţiune 
(fig. 9.29). 

Scriind relaţia (9.50) sub forma : 


„Cu 
Op Ş == Sa Oi 9 


j 
i 
i 
| 
i 
i 


| 
| 
i 
i 
i 
| 
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și notînd : 


se obţine : 


Sua 
99t z- =e, (9.70) 
unde : 
le Ni E, Z: 
CA [te ji — 25, sai d zau - LE (9.71) 
Intersectind cele două drepte (9.59) și (9.70): 
i at) s ul 
Op = 290993 Opt 3 =e, 
rezultă valorile optime ale lui oo și oa: 
e d, 
i A. d re (9.72) 
Su opt Sect pe. (9.73) 


Grafic, soluţia se prezintă ca în figura 9.29. 

Capacitatea portantă maximă a transmisiei este limitată de. fenomenele 
reologice din curea, cînd tensiunea utilă nu mai crește cu creșterea tensiunii 
inițiale (fig. 9.28). În acest domeniu relaţia (9.59) nu mai este valabilă ; 
de altiei nici funcționarea nu este corespunzătoare. Stabilind un coeficient 
de siguranță faţă de această limită, se poale determina sarcina utilă maximă 
de funcționare. 

Din cele de mai sus se vede că noua metodă de calcul permite adaptarea 
tensiunii inițiale la condiţiile de funcţionare ale transmisiei. Aceasta impune 
însă măsurarea tensiunii de montaj la curele, În cadrul laboratorului de 
Organe de mașini al 1.P.T. s-a realizat un asemenea dispozitiv (v. lucrarea. 
de laborator nr. 11). | 

Metoda tabelară de calcul a curelelor se poale combina cu determinarea 
tensiunii înițiale și utile optime. În acest scop, după ce s-a ales profilul de 
curea, se calculează valorile «po A e pe baza datelor experimentale pentru 
curelele respective, 


1 9,88.Schema de calcul a unei transmisii prin curele. în tabelul 9.7 se indică 


schema de calcul a unei transmisii prin curele (se utilizează atunci cînd 
lipses să metodele tabelare sau pentru întocmirea unor asemenea metode). 
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Tabelul 9.7 


Tabelul 9.77 (continuare) 


Schema de calcul a unei transmisii prin curele 


Se dă: puterea P [kW] A Mărime | Simbol Relaţia de calcul 
viteza unghiulară a arborelui motor o: [rad/s] ; ai lua N IPEE PI NERRCNE PNE OI 
raportul de transmitere, i; i i e Da D,+D 
condițiile de tuncționare. i | 8 | Unghiul de înfășurare [rad] Ba Bzn 2 Z 
Se alege: materialul și tipul curelei ; | SORA pe ps _ mate) atei Aa tie E ae me pă 
durata de funcţionare iz Lore] i pet. _ a _ i Ă : h „he alege în func- 
| 9 | Grosimea curelei [mm] h h=D, 2 ; =— ţie de tipul și 
e Mărime Simbol | Relaţia de calcul | min min materialul curelei 
Pia A = a | 10| Coeticienţii de calcul | cup ky | Se aleg din tabele (unele sînt indicate 
! Diametrul roții mici [mm] D(Du) 3. pe | coeficienţii de calcul % kg Sua SE a ele (unele sint indi 
Di=500 / —— | ku, kp 
"o | 
La curele late-compound : | ke kp 
ep | | 
D250 /-£. | 11| Coeficientul de tracţiune i 70 orlokokkek 
ci i 
me inimi i et e eee nam nea AR | roate CTE IRI CEC zei CT az ma: ! cit 
2 | Viteza curelei [m/s] v Dio -- 
= Lp Ş | RN a 
2000 î VSUmaz | 12| Rezistenţa admisibilă [N/mm?]) Sa 9p pet at 00 2] 
Curele late: oua 30 m/s | | / 
Curele late-compotind : Vaz 100 m/s | K, (relaţia 9.65); Ny=107; 
Curele trapezoidale : oa 50 m/s | Oy Și q — tabelul 96 
Și a ş i | | DE 6, 
3 | Diametrul roții conduse [mm] Da | Do=iDi i 2 Cl o — 10 “pu2 
PER AIE Pia ae i Șa E iata ata sorti 7 esa ta el eu: || 113| Tensiunea iniţială optimă g 90 op? — | 
| [N/mmn] die ” Leo 
4 | Lungimea aproximativă a curelei L (e stia jul pas 20 practic a] | Ey — tabelul 9.2; p — tabelul 9.2 
[mm] 5 3 2 | O iz ae oma e ea aie a | 
Curele late-compound ; | 14| Tensiunea utilă optimă [N/mm2]| o, ope d opt'2200%0 opt 
CA | practic A A | i NI NNE ENE tai NR 2: i: 
50 30 "20 | [15] Lăţimea curelei [mm] a a= ho 
Ș se iezi zi SP IU 3 Es ci e ae a i u0p 
| 5 | Distanţa între axe [mm] A Curele late : App =2(Di-+-D2) | 16| Lăţimea obezii [mm] B Transmisii deschise : 
Curele late-compound şi curele trape- | B==1,la4-10,.. 15 mm 
zoidale | Transmisii încrucișate : 
A=0,75 (Di4+-Da) pot 1,5 (Di4+- Da) | i B=(l,5 asta 2)a 
6 | Lungimea exactă a curelei [mm] A Pop Ea (Di Da) (Du Due 


| steoveața: Hesiuntiae fifa p ARE da nani ag ea ua]. al. “99 PRODEEMEGONSIRUCTIVE A Da EXPLOATARE ȘI MONTAJ 
i ARI Plai se înfăşoară e ineai) i ALE TRANSMISIILOR PRIN CURELE 

Curele late: fs10 

Ciiae nl A pia Psi 9.9.1.Recomandări constructive și de exploatare. Pentru ca transmisia prin curele 

Curele trapezoidale înguste : f< 50 să lucreze în bune condiţii și să aibă o durabilitațe corespunzătoare, se 


REL E TR NNE ANII IEA, RS AAN EI | recomandă unele soluții construcțive și de exploatare. 
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Se va prefera transmisia cu curele late orizontală sau puţin înclinată ; 
se va prelera transmisia reductoare de turație celei amplificatoare. 

La transmisia cu curele trapezoidale, poziţia transmisiei nu influențează 
capacitatea ei portantă. 

Deoarece cu creșterea unghiului de înfășurare crește forța periferică pe 
care o poate transmite cureaua, este preferabil ca ramura condusă să fie 
superioară, căci în acest caz, unghiul de înfășurare este mai mare (aceasta 
se referă la transmisii orizontale sau puţin înclinate). 

Lungimea curelelor late nu trebuie să depășească 5 (D,+D2), întrucât 
în acest caz transmisia are un mers neliniștit și cureaua bate. Dar în același 
timp creaua nu trebuie să fie prea scurtă, căci o curea scurtă este supusă 
la o frecvenţă prea mare a flexiunilor, ceea ce duce la reducerea durabilității 
curelei : Aoprim=2(Di-+ D2). La curele late: fmaz < 10s-1; la curele late- 
COMPOUNd Înmaa < 100 s”!; la curele trapezoidale clasice fa“ 30s”7; ia 
curele trapezoidale înguste fa“ BO s”!. | | 


. Pi . . P 20 = Pi 
Din relaţia de calcul a frecvenței flexiunilor: = EA rezultă lungimea 
minimă pentru o curea : 
2D 
| ANRE E Bea 
ii IN : 

Admiţind la curele late f << 10 1/s (pentru transmisii cu 2=—2, caz obișnuit): 

n! 7 cae ÎI 7) 

| ST ăi | de obicei Fatal 2] . 


La curele trapezoidale : 0,75 (Dp,+Dpo) SAS 15(Dpi+ Do) 

Gabaritul unei transmisii prin curele depinde în mare măsură de diame- 
trele roților, iar viteza periferică a curelei depinde de diametrul roții minime. 
Reducerea diametrului acesteia este limitată de creșterea solicitării la înco- 

2VE, Me: 
voiere la întășurarea curelei pe roaţă le= i) + Mărirea valorii lui D este 
limitată de creșterea vitezei curelei și de creșterea gabaritului transmisiei. 
Vitezele limită admise pentru curele sînt următoarele : 

— curele late cu îmbinare: Vmaz20...25 (pt. piele, 30 m/s); 

— curele trapezoidale : Umaz 50 m/s; 

— curele late fără fine : umaz50 m/s; 

— curele late-compound : Vaz 100 m/s. 

Se recomandă să nu se folosească curele în transmisii ce lucrează la 
„viteze v < 0,5 m/s din cauza forțelor mari care apar în asemenea transmisii, 
chiar la puteri relativ mici. În acest caz este mai avantajoasă folosirea lan- 
ţurilor sau a curelelor dințate cu angrenare. 

Diametrul roții minime la o transmisie prin curele de piele de exemplu se 
poate determina pornind de la momentul care se poate transmite prin curea 
Și care este: 


(9.74) 


PNR MR A E apă aie dep i Cp da, 


| 
| 
i 
| 
IA 
i: 
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Forţa tangenţială este: 


Fi Acu =0ho, (9.75) 


unde : 
Fueste forța utilă (tangenţială) din curea ; 
Ac — secțiunea curelei ; 
9, — tensiunea utilă ; 
a, hi — lățimea, respectiv înălţimea curelei. 
zisa h i a 
Admiţind D- 35; as=10 h; ou=1,5 N/mm? (valori uzuale) rezultă : 
i 
za N D, DER D, 
a= O see 


și, ca urmare, relațiile (9.75) și (9.74) devin: 


2 
D D, pe Di 
Fr= 3 30 b9=50 
și : 
Di D p 
atat ADR ac PO că 
Me= ap ar = LB (9.76) 


3 /p 
D500 / £- [mm]. 


Valoarea lui D, poate fi redusă sub cea care rezultă din relaţia (9.76), 
dar aceasta are ca urmare reducerea durabilităţii curelei (solicitări mari de. 
încovoiere, căci h/D crește). Curelele late-compound permit diametre minime 
mai mici din cauza îlexibilității și a tensiunii utile mari (Din =50 mm). 
Tot din cauza tensiunii utile mari și curelele trapezoidale permit diametre 
minime relativ mici. În STAS 1163-67 se indică pentru fiecare tipodimen- 
siune de curea trapezoidală diametrul minim de roată de curea. 

Supraiaţa roții trebuie rectificată, căci o suprafaţă neprelucrată distruge 
cureaua din cauza alunecării elastice. De altfel și coeficientul de frecare 
între curea și roată este mai mare pentru obezi netede, decît pentru obezi 
prelucrate brut. 

Curelele de piele trebuie unse din cînd în cînd cu grăsime organică, pentru 
ca ele să-și menţină flexibilitatea și pentru a avea un coeficient de frecare 
mare. Înainte de ungere se recomandă să se spele cureaua cu apă caldă și 
săpun. Este interzis a se folosi în mod curent saciz cu scopul de a mări 
capacitatea de transmitere a curelei, căci sacizul distruge cureaua, iar efectul 
de creștere a coeficientului de frecare este trecător. 

Curelele de piele noi trebuie înținre înainte de montaj. Deoarece curelele 
se lungesc la început, ele trebuie demontate și scurtate după un timp oare- 
care de funcționare. Pentru evitarea deformării plastice a curelelor de piele 
în timp și pentru mărirea capacităţii lor de transmitere, în ultimii ani s-a 
introdus procedeul de tăbăcire a curelelor în stare tensionată. 
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9.9.2.Mijloace de realizare a tensiunii inițiale. Pentru a putea transmite o forță 


periferică, în curea irebuie realizată o tensiune inițială. Pentru realizarea 
ei există următoarele mijloace (tabelul 9.1): 
tensionarea datorită greutăţii proprii a curelei este posibilă numai la trans- 
misii orizontale sau puțin înclinate și cu distanță mare între axe; 
scurtarea curelei cu o anumită cantitate AL pentru realizarea tensiunii 
inițiale. Se calculează cu relaţia : 


0 i 
AL=L gi (9.77) 


deplasarea uneia din roți pe sanie, de obicei împreună cu agregatul pe 
care e montată roata este mijlocul de realizare a tensiunii iniţiale în cazul 
curelelor trapezoidale și în general al curelelor fără fine. 

Limita de reglare a distanţei între axe standardizată este între +39 și 
—1,5% din lungimea curelei (lungimea primitivă la curele trapezoidale și 
interioară la curele late — ISO R 155). 

Pentru a realiza o tensiune inițială constantă, independent de deformația 
plastică a curelei, se utilizează dispozitive la care tensionarea curelei se 
realizează datorită greutăţii motorului (fig. 9.30). 

Din figură rezultă relaţia pentru calculul lui So: 


Ga=Sob-+ Soc, So= pi: (9.78) 

Tensionarea cu rolă de întindere (tig. 9.31). Cu ajutorul rolei de întindere 
apăsată pe ramura trasă se mărește unghiul de înfășurare, deci capacitatea 
de transmitere a curelei. Se utilizează în cazul transmisiilor pentru puteri 
mari cu distanță redusă între axe (gabarit mic) sau în cazul utilizării 
curelelor fără fine, cînd deplasarea unei roți nu este posibilă. 

Transmisiile cu role de întindere, de lîngă faptul că permit transmiterea 
puterii între două roți apropiate, realizîndu-se un unghi de înfășurare mare, 
mai prezintă următoarele avantaje : se pot realiza rapoarte de transmitere 
mai mari și se reglează automat (în oarecare măsură), reglarea automată 
constînd în mărirea unghiului de întășurare atunci cînd încărcarea curelei 
crește (crește S. și scade S$2). Pentru evitarea eforturilor mari de încovoiere 
a curelei pe rolă diametrul acesteia se ia: Dora > (0,8... . 1,0) Din. 

Calculul transmisiilor cu rolă de întindere se face în prezent la fel ca și 
calcului transmisiilor obișnuite, ţinîndu-se seama prin coeficientul kg de 
mărire a unghiului de înfășurare datorită rolei. Pentru calculul forței de 
apăsare R a rolei pe curea se poate utiliza relaţia (îig. 9.31): 


R=2 So cos mp. (9.79) 


Valoarea unghiului w se determină grafic. 

De obicei, centrul de rotaţie al pîrghiei de susținere a rolei coincide cu 
axa roții mici. In felul acesta rola se găsește la o distanță constantă de 
roată mică. 


| 
! 


TRANSMISII ie 


Pentru a realiza în orice moment o corespondenţă 
între So și F,, ceea ce duce la creșterea durabilității 
curelelor, se utilizează sisteme de reglare automată 

de, PF 
a tensiunii iniţiale pi = const.) - 
0 - a 

În figura 9.32 este indicat un asemena dispozitiv. 
Roata de curea este montată pe un motor basculant. 
Motorul basculant se rotește conform săgeţii 2 în 
funcţie de variația momentului rezistent, creînd în 
mod corespunzător tensiuni inițiale în curea. 


Fi 


Fig. 9.30. 


Fig. 931. 


Pentru evitarea folosirii motoarelor basculante se poate monta pe arborele 
unui motor fix un pinion care antrenează o roată dințată montată pe o 
manivelă ce se rotește liber în jurul axei motorului și pe axa căreia este mon- 
tată și roata de curea (fig. 9.33). Forţa din angrenaj realizează tensiunea 
inițială din curea. 

Dezaxarea rotorului se calculează astfel încîţ să se realizeze raportul 
m= Şi = gi (fig. 9.32), 

Din figura 9.32 se vede că atunci cînd vectorul Fa (forţa pe arbore) trece 
prin centrul de rotaţie al statorului se poate scrie relaţia : 

Soh—Siha—Grag=0. (9.80) 


Fig. 9.33. 
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fo/e de intindare 


sc her 
peariore 


f'0at3 de 
CU/res 


Fig. 9.34. 


Cum de obicei greutatea G, a rotorului se echilibrează cu contragreutăți 
sau arcuri, relația (9.80) devine : 


Utilizarea iensionării automate prezintă avantajul unor încărcări minime 
pe arbori și lagăre, a unor unghiuri de înfășurare minime mici și rapoarte 
de transmitere mari, a unui randament ridicaț (mergînd pînă la 98%) și a 
unui montaj ușor, nefiind necesară o 
iensionare ulterioară şi asigurînd o 
mare siguranță de serviciu. 

În cazul utilizării transmisiilor cu 
sens de rotaţie variabil se poate utiliza 
dispozitivul cu rolă de întindere din fi- 
gura 9.34. 

Dispozitivul constă dintr-un  dise 
montat liber pe arborele motor. Pe 
acest disc sînt montate două role de 
întindere care sînt apăsate pe curea, 
creînd o anumită forță inițială de în- 
tindere. 

Din cauza echilibrului discului, la o 
creștere a încărcării crește unghiul de 
întășurare pe ramura trasă și sarcina 
ce se poate transmite. Datorită exis- 
tenței celor două role, fenomenul are 
loc pentru ambele sensuri de rotaţie 
ale roții. 

In îigura 9.35 se indică o compara- 
ție între cele trei sisteme principale de 
întindere : cu tensiune iniţială con- 
stantă, cu rolă de întindere și cu ten- 
sionare automată. 


fa * Tenstunea miti43 canstamă 


emma ȚEISianare 1nlt'3/3 constantă 


mmm mmm mi ali de intindere 
n mmm m [ensianare automată 
Fig. 9.35.. 
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Din diagrama din figura 9.35, a se vede că la o tensionare iniţială con- 
stantă, forța pe arbore Fa este constantă și independentă de încărcare. La 
utilizarea rolei de întindere se produce o încărcare pe arbore chiar în repaus, 
în timp ce la tensionarea automată, în repaus arborii sînt descărcaţi, 

În diagrama din figura 9.35, b se vede cum se realizează forța periferică 
Fi (Fr= S—S2) în cele 3 cazuri : la tensionarea iniţială constantă, în timp 
ce 5 crește, S» scade; la utilizarea rolei de întindere S, creşte, în timp 
ce S> rămîne constant ; la tensionarea automată cresc concomitent, atît Su, 
cît și Sa, creșterea fiind astfel înctt S—S=F,. 

În cadrul catedrei de organe de mașini a I.P.T. s-au realizat unele dispo- 
zitive de tensionare automată bazate pe forțe masice care se produc în obada 
unei roți de curea formată din segmenţi. 


„ VARIATOARE DE TURAȚIE 


. INTRODUCERE. CLASIFICARE, CRITERII DE ALEGERE 


A DIFERITELOR TIPURI DE VARIATOARE DE TURAŢIE 


Detiniţie. Variatoarele de turație sînt transmisii care permit transmiterea 
puterii cu o variere continuă între anumite limite a raportului de trans- 
mitere, Ele prezintă o seamă de avantaje, ca : 

a) varierea lurației în mers, ceea ce elimină timpii de oprire (auxiliari) 
pentru schimbarea turaţiei ; 

b) permit realizarea turației optime din punct de vedere tehnico-economic ; 

c) operațiile mașinii de lucru se pot automatiza cu ușurință ; 

d) nu produc vibrații și zeomot ; 

e) mecanismul de vatiere a turaţiei este simplu (spre deosebire de cutiile 
de viteze cu roți dinţate); 

]) îață de alte mijloace de variere continuă a turaţiei (mașini electrice cu 
turație variabilă, turbotransmisii hidraulice etc.), variatoarele sînt mai 
simple, mai ieftine și au în general un randament mai ridicat. 

Datorită alunecării, raportul de transmitere nu se menţine constant și 
diferă de cel teoretic. Aceasta prezintă în unele cazuri (cînd se cere un 
rapori de transmitere riguros constant) unele neajunsuri, în schimb prezintă 
avaniajul că o asemenea transmisie reprezintă citeodată un element de 
siguranță într-un lanț cinematic. Datorită faptului că în cele mai multe 
construcții de variatoare, mișcarea se transmite datorită frecării, arborii și 
lagărele sînt supuse la încărcări mari. De asemenea, pentru realizarea frecării 
sînt necesare mecanisme de apăsare a suprafeţelor de frecare. 

Variatoarele se folosesc cu precădere în diferite mecanisme și aparate unde 
se cer puteri relativ mici ; totuși utilizarea lor la puteri care merg pînă la 
cîteva sute de kW nu mai prezintă astăzi un caz izolal. 


10.12. 
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Pentru varierea turaţiei, în afară de variatoare se utilizează și alte soluţii 
constructive. Astiel se folosesc transmisii mecanice care permit varierea tura- 
ției în trepte : cutii de viteze și transmisii prin curele cu roţi etajate ; turbo- 
transmisii hidraulice, motoare electrice de curent continuu sat de curent 
alternativ cu număr variabil de poli (permite varierea turaţiei în trepte), 
cît și diferite combinaţii ale acestora : variatoare cu reductoare ; turbotrans- 
misii hidraulice cu cutii de viteze etc. 

Cutiile de viteze prezintă avantajele unei game de reglare nelimitate, 
caracteristică rigidă (fără alunecare), posibilitatea transmiterii de puteri 
foare mari, siguranţă și durabilitate mare. In schimb nu permit reglarea 
turației decît în trepte, ceea ce prezintă neajunsuri din punct de vedere 
tehnic și economic, iar varierea turației este mai dificilă și se poate face, 
în general, numai în repaus. a 

Transmisiile prin curele cu roți etajate prezintă toate neajunsurile cutiilor 
de viteze fără a avea avantajele acestora, motiv pentru care sînt înlocuite 
prin variatoare cu curea. 


Gama de reglare |G,= 2 Imaximă ajunge la variatoarele cu contact direct 
2 min 

la 0, =93...4, iar la variatoarele cu element intermediar la G, =6...8 

(maximum Gr = 16). La o gamă 'mare de reglare apare pericolul alunecării 

și al randamentului scăzut (la turaţiile joase ale arborelui condus). 

Pentru transmiterea puterii, corpurile de rulare se apasă unele de altele. 
Această apăsare poate îi constantă (independentă de încărcare) sau varia- 
bilă (crescînd cu încărcarea utilă). 

Alunecarea la variatoare constă din alunecarea elastică, datorită deformări; 
elastice a pieselor în contact (v. $ 8.2.2) și din alunecarea geometrică 
(v. $ 10.3.1). 

în variatoarele rapide, în cazul încărcărilor cu șocuri, pentru reducerea 
uzurii se recomandă ca între variator și mașina antrenată (iar în cazul 
pornirilor și opririlor dese, între motor şi variator) să se introducă un 
element elastic (cuplaj elastic, curea etc.). 

Variatoarele pot servi și ca element de siguranță într-un lanț cinematic, 
însă numai cele cu elemente nemetalice, căci la celelalte, la supraîncărcări, 
cînd arborele condus este frînat și chiar oprit, se pot produce deteriorări ale 
suprafeţelor discurilor. De asemenea, pentru ca un variator să reprezinte un 
element de siguranţă, el trebuie dimensionat în mod corespunzător. 
Clasilicarea variatoarelor. Variatoarele fiind transmisii prin fricțiune, se 
clasitică în principal în iuncţie de tipul transmisiei prin fricţiune pe baza 
căreia s-au realizat din punct de vedere iuncțional și constructiv. 


i] 


| 
| 
i 
i 
i 
i 
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Tabelul 10.4 
Exemplu de comparaţie între diferite soluţii pentru transmisia unui turism 


Tipul transmisiei 


crt. Proprietăţi 


| Randament 

2 Mers silențios 

3 Ușurinţa manevrării 

4 Lipsa treptelor 

3) Siguranţă în serviciu 

6 Durabilitate 

7 Capacitate de supraîncărcare 
8 Sensibilitate la îngheţ 
9 Gabarit 

10 Greutate 

Li Mers înapoi 

12 Simplitatea construcţiei 
13 Gama de turații 

14 Întreţinere 


CI CO CO CO mpa > DO > CO DN O 


Sumă 44 


Calitatea tehnică 


0,608 0,332 0,126 0,166 l 


Astiel, variatoarele pot îi cu contact direct (cu roţi de fricţiune) sau cu 
element flexibil (curea sau lanţ). pa 0 j 

Variatoarele se pot clasilica și pe baza altor criterii, și anume: după 
iorma roţilor de fricțiune, după numărul de trepte, după felul și forma elemen- 
tului intermediar sau după felul transmisiei. 

în tabelul 10.2 se indică o clasificare a variatoarelor de turație. | 

Principalii factori constructivi și funcționali ai unui variator sînt următorii : 

— gama de reglare; 

— alunecarea ; 

— sistemul de apăsare ; 
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Tabelul 10.2 


Clasificarea variatoarelor 


—frontale 
—conice 
—Cu roți de  —|-sterice 


ricțitne : i i 
iricțiune —cu discuri multiple 


—După tipul iai —toroidale 
transmisiei 
—cu curea 
—Cu element — 
flexibil —cu lanț 


—Cu o treaptă 


— După numărul Baa 
de cate —Cu mai multe trepte 
Variatoare  _ ) 
de turație disc 
| —Rigid —| y 
inel 
— După felul elemen- — 
ului i i —curea 
tului intermediar _ Flexibil —| 
-lanţ 
După. felul —Ordinare 
—După felu E E 
transmisiei —Planetare 


— sistemul de variere a turației ; 

— posibilitatea izolării suprafeţelor de fricțiune de lubrifiant (dacă 
lucrează uscat); 

— tehnologicitatea construcției. 


30.2. GAMA DE REGLARE 


Gama de reglare G, a unui variator este raportul între viteza unghiulară 
a ESă Lă >, Ea "e i 
maximă și minimă a elementului condus : 


_ Vamar (10.1) 


Rapoartele de transmitere extreme sînt : 


=, Ps 45) a e SEA [ŞI p 
max == Neo paii 3 man = & psi ( 10.2) 
2 min 2 maz 


Ca urmare, gama de reglare se mai poate scrie : 


Fc. d Me 
RI i Min În 
(3 pe A a ea ACE (10.3) 
NR: min 
i maz 
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Variatoarele pot îi cu varierea unui sin- 
gur element al transmisiei  (variatoare 
mono) sau cu varierea ambelor elemente 
ale transmisiei (variatoare duo). 

La variatoarele cu un element reglabil 
(mono) poate fi variat diametrul elemen- 
iului motor sau al elementului condus. 


| tau Uzn 
La variatoarele mono avînd elementul | 77 
condus variabil (fig. 10.1) raportul de e 
transmitere este : E. 
D 
. 4) Y, 
la = e Gia a (10.4) 
Wax i 
hapoartele de transmitere extreme sînt : 
Pi 01 2 mar 2 (bă! D, min 
În ag rae le i (ele te a 2 min, 
max daia | > min do it D, ( 10.5) 
Gama de reglare este: 
Ş _2 maz 
(acei W2 max __ max PE) D, a D, max 0.6 
a ela a De PR SN + oa (10.6) 
2 min min 2min 2 min 
D, 


La variatoare cu elementul motor variabil (fig. 10.2), raportul de trans- 
mitere este : 


ip= Pe, (10.7) 


max = D 5 min = DD = (10.8) 


CGiama de reglare esie : 


Da 
G că name spa D, Min D, max 
> pe = pita = mar, (10.9) 
mân, daia 1min 
1 maz 


19 -- Organe de mașini 
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10,3 VARIATOARE CU ROȚI DE FRICȚIUNE 


10,9.1. Introducere. Variatoarele cu roţi de fricțiune prezintă o mare varietate 
de soluţii în ceea ce privește modul de variere a turaţiei, de realizare a 
forței de apăsare sau de realizare constructivă a variatorului. Cu toată 
aceasiă mare diversitate de soluţii le sînt comune o serie de probleme cine- 
| matice, calculul de rezistenţă, randamentul și alte probleme specifice acestor 
| transmisii. 

110.3.2. Alunecarea la variatoare. La variatoarele cu roți de fricțiune este prepon- 
| derentă alunecarea geometrică, cu toate că și alunecarea elastică prezintă 
| 

| 

| 

| 


rw 


importanţă, în special la vatriatoarele care conţin roţi de fricțiune sau ele- 
mente intermediare din materiale cu modul de elasticitate scăzut (textolit, 
poliamide etc.). 
Alunecarea geometrică se datorește variaţiei inegale a vitezei de-a lungul 
liniei de contact pe roţile motoare și conduse (fig. 10.4). 
In figura 10.4 se vede că numai într-un singur plan al roții motoare, vite- 
zele celor două roți (motoare și condusă) sînt egale între ele (00). 


Fig. 10.3, 


Gama de reglare maximă realizabilă la variatoarele mono este G. <3...4. 
La variatoarele duo (fig. 10.3) rapoartele de transmitere sînt: 


| Dacă se notează cu 03, respectiv 02, vitezele roții 2 la cele două extre- 
ti) Do i poae . Ță . EA . isa e 
ia PI A | mități și o, respectiv or, vitezele extreme ale roții /, atunci alunecarea 
O2x 1% (10.10) | geometrică se definește ca raport între diferenţa vitezelor punctelor extreme 
i Diaz a _ Domn, | și viteza punctului unde alunecarea este nulă (rostogolire pură). 
Ema > D- > min = D a : | A , 
1 min 1 max e = ati ta Val ma , (10 13) 
= “e d, 2 i 
Gama de reglare este: A 0 o 
i D Studiul alunecării geometrice poate fi efectuat pentru cazul general al 
GP = = rau EREI LR (10.11) contactului a două conuri ale căror vîriuri nu coincid (fig. 10.5). 
min | mia cita | Acest caz general poate fi particularizat : pentru 22 —0 una din roți devine 
La variatoarele cu reglare simetrică (Du max = Da max = Dmazi Di min = SL ta pentru ao ae sI Ea aaa z, îi (vanat a) 
== Da min = Dmin) gama de reglare este: | variatoarele cu supralaţă curbă pot îi considerate drepi conuri cu unghi 
| variabil. 
Q Dia 5 (10.12) | Din tigura 10.5 se vede că vitezele punctelor suprafețelor de contact ale 
Ir > Ti max a | celor două conuri diferă între ele. Numai într-un singur punct vitezele coin- 
Ca cid și deci avem rostogolire pură. 


La alegerea tipului de reglare, simetric sau asimetric, trebuie să se țină 
seama de condiţiile constructive și de exploatare impuse variatorului. Ă 
În general, aşa cum s-a arătat, transmisiile mecanice sînt raționale ca 
reductoare de turație și, ca urmare, și la variatoare este avantajoasă soluția 
de reglare asimetrică, cînd gama de reglare se situează în zona valorilor 


| Pentru determinarea punctului de rostogolire pură O, se pornește de la 
| observația că forțele de frecare pe cele două segmente sînt de sens opus 
| (căci vitezele de alunecare sînt de sens opus — fig. 10.5) 
| Momentul forțelor de frecare este (îig. 10.5) : 


supraunitare ale raportului de transmitere. Această soluție prezintă les | Me = Mpi— Mpa. (10.14) 
: = ai x eo Ş abari ai mare deci | : 
neajunsul că la aceeași gamă de reglare are un gabarit mai mare c | de di mai ATI E Le e auspsii a, PE e E 
ir i i fa ii arici Îacoăa ga îl lezoăzii Alec ezi salii aL vi Antaloie | Dacă punctul O este la mijlocul suprafeței de contact Fu=Fa și făcînd 
. E pa Sie eipleă combinată la ieșire cu un reductor care deplasează gama abstracție de îaptul că braţele forțelor F, și F> nu sînt egale (diferenţa este 


î MR neglijabilă) se poate scrie : 
de reglare în zona valorilor supraunitare ale raportului de transmitere. | eglijabilă) se | s 


Gama de reglare maximă la variatoarele duo este G,s<12... 16. Mp Mr 


* | 
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za 


și deci Mp =0. Prin urmare, pentru a putea transmite putere, punctul O 
trebuie să se deplaseze din mijlocul liniei de contact (îig. 10.5). 

Notînd cu m segmentul cu care se deplasează punctul O, rezultă urmă- 
toarele valori pentru forțe : 


0,58-+m 0,58B—rn 
Peas jul ete te Ap) a a 


5 A (10.15) 


unde Q este forța de apăsare. 
Forța de frecare rezultantă care reprezintă forța tangenţială este : 


Pa Pi ss ea) 263 (10.16) 


Din analiza relaţiei (10.16) rezultă următoarele concluzii : 

1) Dacă forța de apăsare Q este constantă și dacă forța de rezistență 
variază, variază și forţa de frecare F, și deci veriază m și cu el raportul de 
transmitere î. Deci în acest caz, raportul de transmitere variază cu încăr- 
carea. 

2) Pentru a menţine i= const. se impune utilizarea de sisteme de apăsare 
automate cind F./Q=const.; în acest caz m=const. și deci și i=const. 


% 
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3) Capacitatea maximă a variatorului se realizează dacă F;=yQ ; în acest 
B : , T pat za 
caz m= 3, deci capacitatea portantă maximă are loc atunci cînd punctul O 


se deplasează la extremitatea suprafeţei de contaci. 
Pentru calculul coeficientului de alunecare geometrică se scriu “vitezele 
punctelor extreme ale suprafeţei de contact pentru cele două corpuri: 


B 
si OA: Ea 
EDO 9 Guset 00 
B 
pp DA aa 
0,0% Gat | 


Viteza de alunecare este : 
d Lă 
Dar = Viva, 


w||0.—2) (G>-+ m)— (a, - =) (G, + m) 
d (G, +m) (G>+rm) Miciic 


Val max 


1) 
Val max = (G, m) (Gk-m) i 


Semnul plus, cînd conul lung este motor ; semnul minus, cînd conul scurt 
este motor. 

Cînd conul lung este motor, polul de rostogolire se deplasează dinspre 
vîrful conului, pe cînd atunci cînd conul scurt este motor, polul se depla- 
sează spre virtul conului. 

Notă. Faptul că un con sau altul este lung sau scurt depinde de poziţia 
relativă a conurilor în contact. 

Coeficientul de alunecare geometrică esie : 


U I |m+ 2) e 
EIB Qi mar i 
E d O(Gtm)(Gaim) (10.17) 


Din relaţia (10.17) rezultă că alunecarea geometrică crește cu lungimea 
liniei de contact și cu distanţa între vîriurile conurilor ; dacă vîriurile coin- 
Cid, Ep =0. | 

De aici s-ar putea trage concluzia că variatoarele cu contact inițial punc- 
tiform sînt superioare celor cu contact liniar. In realitate însă, în urma 
deformării corpurilor în contact punctul se transformă într-o supraiaţă și 
ținînd seama că în acest caz presiunea de contact este mai mare la aceeași 
îorță de apăsare, în general contactul punctiform nu este superior contac- 


tului liniar. 
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Detormaţia elastică a corpurilor în contact influențează și cinematica 
transmisiei, motiv pentru care folosirea materialelor nemetalice în con- 
strucţia variatoarelor are ca urmare abateri ale raportului de transmitere 
efectiv faţă de cel calculaţ. 


“În cazul particular al suprafeţelor cilindru-con, relația (10.17) devine: 


m- L 
Ata 
Ii: 
ca Go+m  2(Gtm) (10:18) 
A : e 
întrucît GE 7 meg 


Semnul. plus pentru cilindrul motor (suprafaja mai lungă). | 
In cazul variatoarelor frontale, în locul lui G se scrie R>(fig. 10.1): 


B 
II! — 
pa 2m+B 
"g Ram Dat? 


(10.19) 


Pentru cazul cînd variatorul lucrează la capacitatea maximă Im=8) 
relația (10:17) devine : a 


Calculul alunecării geometţrice se face mai comod utilizind mărimi adi- 
mensionale. 


În acest caz raportul de transmitere devine : 


o __ Rp _ Rae EMsin ap 
49 ko Re Fm sin a , 


+ __ Sinop Gotm, 


= e 
sin a Gtm? 


E: 2 


(10.20) 


G>-4-m | . sin %] 
% sin %o 


Se introduce exponentul +, căci atunci cînd unul sau celălalt con devine 
motor se schimbă și sensul raportului de transmitere, transmisia devenind 
reductoare sau amplificatoare. 


G,—G îi : : 3 
Pe de altă parte, iesi (care apare în relaţia lui £,) se poate scrie sub 
forma : 
Q.-G, _ | Qotm 
Gr paie E L0za) 


PR nO7RIRETRDONITEPURPEAEN EDEA AER DIA 
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Valorile lui Ee Tabelul 10.3 


Materialul roților Condiţii de ungere | clei 
| Otel pe oțel Uscat 0,01 -—0,015 
| Otel (fontă) pe textolit Uscat 0,015—0,03 
Oțel pe oţel În baie de ulei 0, =0,2 
229) 


A Ş + Oo-tm 
inlocuind valoarea lui GE 


+1 


— _B+om_ [ —[i sin aEl 
€ 2(G-tm) * sin ap 


| (10.22) 


In această relație G> este lungimea generatoarei conului scurt (pînă la 
mijlocul suprafeţei de contact) ; semnul plus pentru conul lung motor. 

În variatoarele care lucrează uscat se vor admite pentru coeficientul de 
alunecare geometrică valori reduse, din cauza pericolului de gripare și uzură 
(&p=0,01 „..0,03). La variatoarele ce lucrează în baie de ulei, E, 0,0 II 
tabelul 10.5 se indică unele valori ale lui &,. 


În relaţiile de dimensionare, în locul lățimii B se introduce coeficientul de 
NR B : Fi ed i 
tățime Wg= G.- De asemenea, introducînd un coeficienţ de siguranță c (ca 


punctul de rostogolire să nu ajungă la capătul liniei de contact — de fapt 
un coeficient de siguranţă împotriva patinării) se poate scrie : 


PRE -Ș 
2c 
și relaţia lui & devine : 
ip e: 
poza B i-l == 
g 2 |] * sin ap 
lz*3 
sau: 
ai „ sin aj|El (10.23) 
E =z [i (ae = | 
va” ce 
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Dîndu-se valori limită pentru E, (tabelul 10.2), 1po, aa și a, rezultă 


og 
raportul de transmitere maxim realizabil într-un variator : 


i A sin aj:El 
2 &abo="o [ — [imz Sei lu+o; 
| sin O a 2cE a a sata , 
TA sietg “vate+i) ? 
-, 22 eg 2eeg) |! sin &o FIE 0.4 
i max | ei Ni: +c) YG sin a, * (10.24 ) 


De asemenea, în funcție de iz, &g, ou și a2, se poate calcula pentru un 
variator ce urmează a se proiecta [relaţia (10.23)]: 


ş el 
2cEz + Exva=wg (| -o|i i, a. | 
2cE 
Va = ET RI Ai Sei (10.25) 
( ta || [te 


La variatoarele cu element intermediar rigid, alunecarea geometrică totală 
E este: 
Est = Ei + Exo . 


Din relaţia (10.23) rezultă următoarele măsuri pentru reducerea alune- 
cării geometrice : i 

4) reducerea suprafeţei de contact (B mic) ; 

b) mărirea generatoarei G respectiv a diametrului D ; 

Cc) dispozitive de apăsare automată. 

10.3.3. Condiţii de reglare a vitezei unghiulare. Reglarea vitezei unghiulare a 
arborelui condus se poate face în 3 condiţii diferite : 

1) puterea transmisă constantă P= const, ; 

2) momentul la arborele condus constant Mo=const. ; 

3) atît puterea P, ciîi și momentul Ms sînt variabile. 

Cazul întîi este cel mai frecvent, cînd se urmăreşte ca prin reducerea vitezei 
unghiulare să se obțină creșteri ale momentului la arborele condus și invers, 
viteze unghiulare mari, cînd momentul rezistent scade. În figura 10.6 este 
reprezentată caracteristica unor asemenea variatoare. 

În acest caz motorul este utilizat la capacitatea sa maximă : este cazul 
mașinilor-unelte, al mașinilor de transport și al altora, cînd Mi==const. și 
P= const. 

Momentul la arborele condus este (ţinînd seama și de randament) : 


, Miu 
Mp= Mm = A (10.26) 


2% i 
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arome a: 


PM 
4 
Fig. 1046. 
Momentul maxim rezultă : 
Mo | 
Ma max = LI, (10.27) 
'92 min 


Deci la asemenea variatoate, calculul elementelor componente se execută 
pentru womin, iar forţa perilerică se calculează cu relaţia : 


il oala (10.28). 


Momentul constant la arborele condus se întilnește în transmisii unde. 
se pune numai problema reglării vitezei unghiulare (nu și a momentului), 
cum este, de exemplu, cazul unor linii de transport sau al unor mașini din 
industria de prelucrare, unde momentul rezistent depinde în mică măsură 
de viteza unghiulară. Caracteristica unor asemenea variatoare este repre-. 
zentată în figura 10.7. În acest caz Ma=const. 

Momentul la arborele conducător este : 


Ma Mawoax 
i A ii 29), 
M, i EA, (10.29) 
Momentul maxim la arborele motor fiind, 
Mu i i cei , ( 10.30) 
OY 


rezultă că asemenea variatoare trebuie calculate pentru viteza unghiulară 
maximă a arborelui condus wamaz, iar forța periferică se calculează cu re-. 
laţia : 


Fps pe (10.31), 
Puterea necesară a motorului de antrenare rezultă ţinînd seama de rela-- 
ţia (10.30) : 


M 2 IN ca 
Pimaz = iu tă = Sa [kW]. (10.32) 
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Fig. 10.8. 


Fig. 109. 


Dacă reglarea se execută cu M2 variabil și P variabil, atunci forţa peri- 


kerică devine maximă cînd raportul p- =max. (fig. 10.8). 
x 


_ 2Mix __ 2=106 [22 (10.33) 


1x! max 


10.3.4. Calculul de rezistență al variatoarelor tu roți de îricțiune. La variatoare se 


utilizează atît contact iniţial liniar, cît și cel punctiform. Contactul liniar 
asigură în condiţii mai bune formarea filmului de lubrifiant și solicitări 
de contact mai mici, în schimb alunecare geometrică mai mare. La con- 
tactul punctitorm filmul de lubrifiant se formează greu și solicitările de 
contact sînt mari, în schimb alunecarea geometrică este mică. 


Relaţiile lui Hertz pentru contact liniar, respectiv punctiform sînt: 
seat 3 —— 
0p=0,418 VE: Se = VE » (1n==0,388 — sferă pe sferă). 
p 


La variatoarele cu elemente metalice care lucrează uscat, calculul ar tre- 
bui executat la încălzire, gripare, uzură și coroziune de contact. Nefiind 
suliciente date experimentale, calculul se execută numai la contact și se 
ține seama și de ceilalți factori prin rezistențele admisibile. Practic, în 
condiții de frecare uscată nu se utilizează elemente metalice, ci elemente 
nemetalice, ca textolit de exemplu, ceea ce eviţă griparea și coroziunea de 
contact. 


Cazul cel mai general pentru calculul solicitării de contact îl reprezintă 
veriatoarele toroidale (fig. 10.9), relaţiile obținute putind îi particularizate 
pentru celelalte tipuri de variatoare. 


3 
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Solicitarea de contact este : 


... 
2e=0,4187/9E 


Razele de curbură în zona de contact sînt: 
Rix Ro 


Pi cosog?! F2' Cosa! 


ere 


Raza de curbură echivalentă este : 


ie e d | __ Cosa; COS a2 _ COS aş [ Rix cosas], 
p (2) 2 po Ri ici Ros Ri Ra Ra COS & 
| COSA; (4 | COSa2 Ș 
a | VA esa] (10.34) 
Forţa normală pe suprafaţă este : 
CF. cM 10%P 
Qi > ae (10.35) 
UZ URI 2 uo, zh, Fa 


Înlocuind aceste valori în relaţia lui Hertz se obține, pentru Pi=const.: 


106cP,E cos «, = | 
2 0.4182 1 COS [23] 
iu it 


uoiZRI B 
Sal: 
| 836 CPE [i _COSa | 36 
d d 7 ecua a d [ Ea E costi | Sau (10.30) 
Pentru Me=const. forța tangenţială este : 
Mg 
i Rae 
Forţa normală pe suprafaţă este: 
Q CF __ _CMa 
Raza de curbură echivalentă este : 
| | l COS 04 , COS a 
— === je ; 
pp 7” pa Rx 7 Rox 


Sau ; 


| __ cosap | Rax  cosau up = Eosea |; cos], 
ii Ro. | * cosaz 


A 


300 


Presiunea de contact este : 


[ Cosa |; 
CME COS aa | în COS ap 


(10.37) 


___ 0,836 


Oak - 
Or D i: 


2x ud 


i ia î ca maximă. Ca 
Calculul se execută pentru situaţia în care 0, are valoarea maximă. Ce 


: Ă Da 
zi i ă tt Di mins Lat îs = 
urmare, dacă Di este reglabil se calculează pentr 1 mins sa Pe. 
= Imam. iat dacă Dax este reglabil ix = — 5 = min + 


: 'sibi înt indicate în $ 8.2.3. Cele- 

ile rezistenţelor admisibile la contact sînt ge sea die 

N i aaa ue (10.36) și (10.37), și anume p, și E se iau în 
i aterialele utilizate. | a ai 
e oa și (10.37) se pot particulariza pentru o serie de cazuri. 


u Li 
Variatoare frontale cu o roată cilindrică motoare [a =0; = |: 


836 |] cP.E_ (10.38) 
i a 27 25 SC 0axe 
Variatoare frontale cu roata cilindrică condusă : 
[a ii î. z=0) , 
35 1[cBE Zi aaa eri 10.39 
Spa at | , (Py=const.); ( ) 
2 
PI | ME (M,=const.). (10.40) 
k Da uZB 
Pentru dimensionare se scrie : 
Sia (10.41) 


B =, 0i= "ai sina 


sin 


și înlocuind în (10.36) se obține: 


106 cPE COS aj 
92==0,4 62 i 


I-E 77008 ai 


3 
poiZRIR tai 


de unde (pentru P,=const.): 


SATI per (10.42) 


Dis= V| Sak 


pi A, 2 | A e Fe mm], 
uZo, bai % i 
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iar pentru Mo= const, : 


COS ay 


sin 2a2 [i e a [mm], 


i unea p ee (10.43) 


1 RE ME: 
| du V Cak ] Yva, 


ay se calculează în funcţie de alunecarea geometrică admisă, cu aju- 


torul relaţiei (10.25). In această relaţie wa= î. =Vap în timp ce în relaţia 
(10. 42) s-a introdus wo = g-. Pentru a ţine seama de aceasta se scrie : 
i 


B 2B sin a B 2B sin ap 
Ap = == Le 1; = m e 
GI 48 Dia sie Dpx ” 
— WoiDix _ Vox | 
“ 2sino, sin ap 


Intre va, și ta se poate deci scrie următoarea telație : 


Di sin pai Wo2 ali atu (10.44) 


La variatoarele cu element intermediar calculul se execută pentru pere- 
chea mai solicitată. Astfel, la variatoarele lucrînd cu P=const., calculul se 


lace pentru perechea roată motoare — rolă intermediară, în poziția cînd 
i a Droră Ă 
| 0 e a IRI [= imaa= pet.) La variatoarele lucrînd cu M,=—const. calcu- 
min 
lul se execută pentru perechea rolă — roată condusă în poziția cînd 
A TERRA 
: p 2 min 
Da = Da min L = [min = 2008 ). 
rolă 


3,5. Dispozitive de apăsare. Pentru a realiza iorța de apăsare Q între supra- 


fețele în contact, există mai multe tipuri de dispozitive care se pot clasifica 
în două grupe: 


a) sisteme de apăsare la care iorța de apăsare este independentă de în- 
cărcare ; 

b) sisteme de apăsare automate. 

In tabelul 10.4 sînt clasificate dispozitivele de apăsare. 

Apăsarea datorită tensiunii inițiale se poate aplica la variatoare de putere 
| mică și impune utilizarea de materiale cu modul mic de elasticitate cel 
| puţin la unul din elementele variatorului. 


Toate dispozitivele de apăsare cu forță de apăsare constantă prezintă 
neajunsul că trebuind reglate pentru sarcina maximă, atita timp cît varia- 
torul funcționează sub sarcina maximă, apar pe de-o parte solicitări supli- 
mentare care reduc durata sa de luncționare, iar pe de altă parte, randa- 
mentul variatorului scade. 


pi ac 37 su a 
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Tabelul 104 
Clasificarea dispozitivelor de apăsare 
— Tensiune iniţială 
) J —arcuri 
—Apăsare constantă — 

—greutate proprie 
| —hidraulic 
Dispozitive de apăsare — 

—inel 


Ș a —dispozitiv cu bile 
—Apăsare automată  — , pi, ȘI 
—dispozitiv cu filet . 


—roţi dințate 


Raportul de transmitere la aceste variatoare variază cu încărcarea (v. 
$ 10.32). 

Aceste neajunsuri sînt înlăturate la dispozitivele de apăsare automate, Ja 
are în orice moment forța de apăsare este proporțională cu momentul 
rezistenti. Totodată, așa citim s-a văzut mai sus, utilizarea dispozitivelor 
de apăsare automate are ca efect meriținerea unui raport de transmitere 


Ă SR 4 SRR 
constant, întrucîţ — = — =const. 


Principiul de funcţionare al dispozitivelor de apăsare automate se ba- 
zează pe creerea unui automatism între momentul rezistent și forța de 
apăsare. Aceasta se poate realiza pe baza principiului planului înclinat 
(dispozitive cu bile sau filet), pe reacţiunea dintre dinţii unor roți dinţate 
sau pe deformarea elastică a unui inel a cărui poziţie se schimbă în funcţie 
de momentul rezistent. i 

În toate aceste cazuri, cum forța de apăsare depinde de momentul re- 
zistent, pentru a asigura și la mersul în gol o forță de apăsare oarecare, 
dispozitivele de apăsare sînt de obicei completate cu arcuri, 

Dispozitivul de apăsare cu bile (fig. 10.10) constă din cîteva bile așe- 
zate în canale înclinate sau în formă de arc de cerc. Momentul rezistent 
deplasează bilele în canal și datorită înclinării canalului se produce forța de 
apăsare necesară. 

Din figură se vede că forța periierică ce se poate transmite este: 


Ft= Fax te". (10.45) 
Momentul rezistent fiind : 
M=Frr, 
torța axială rezultă : 
F, M A 
Fax = IC 7-a (10.46) 
Forţa normală pe bile este: 
ha M zi 
Q, == sin p i rsin Lu (10.47) 
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Fig. 10.10. 


La variatoarele conice forța dintre suprafeţele prin care se transmite 
puterea este (fig. 10.11): 
Cesa at ani Maite (10.48) 
Sin & rig Ț sin a 
Dispozitivul de apăsare cu filet se bazează tot pe principiul planului încli- 
nat. Forţa axială este (v. Cap. Șuruburi) : 


M 


da Pie Ge) | 


unde : 
r, este raza medie a filetului ; 
$ — unghiul de pantă a îiletului; 
p -- unghiul de frecare. 


rește arcinii ; ser inus pentru scăde- 
Semnul plus pentru creșterea sarcinii; semnul minus f 


rea. ei. ati au be | oii mari 
Dispozitivul de apăsare cu roți dințate (tig. 10.12) se uzcazA poe ră 
țiunea dintre dinţii unui angrenaj la care o roată este solidară cu 


Fig. 10.14 


Pa 


n 
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RR tt 
unde : ; 
2 
= : 
MIRE d 
Lope pe 
fe re 
(dp) — raza (diametrul) bilei ; 
2 — numărul de bile: 
fe — raza canalului în secţiune radială ; 
e — raza canalului în secțiune cilindrică ; 
Fr la 
DI Aaa 
Lp LA 
COS => e 
ro 5 
EA ua 
Fi, A 
Fig. 10.12, Din tabelul 1.8 se alege p și A în funcţie de cos. 
Luiînd re=0,515 dp; rez 10dp 
menit al variatorului, iar axa acestei roți se poate roti liber în jurul axei Și Gak==050... 700 N/mm? rezultă : 
celeilalte roți a angrenajului. | a E | | 9) 
Dispozitivul de apăsare cu inel este prezentat în $ 10.3.7. Qp= (25... 33)2d; [N]; d, [mm]. (10.49) 
intre di iti ă | i răspîndi ile, dato- ab i ile ; is ,- i i A 
„Dintre dispozitivele de ape cel mai răspîndit este cel cu b a: Pai 0.3.6. Randamentul transmisiilor cu roți de fricțiune și al variatoarelor. Pierderile | 
rită iaptului că este compact, simplu din punct de vedere constructiv și Seal ga Aadesa Ria i be Nail 
puţin sensibil la variaţia sensului mișcării. în aceste transmisii se atoresc următoarelor cauze : 
Calculul dispozitivului se face pornind de la formula lui Hertz pentru a) alunecarea geometrică Pg ; 
suprafeţe cu mai multe raze de curbură (fig. 10.13). Tensiunea de contact b) alunecarea elastică Pe ; 
este (1.10): c) histereză elastică datorită deformaţiei la rostogolire Pa ; 
9 | d) trecare cu lubrifiantul Pa ; 
d | e) irecare cu aerul (pierderi prin ventilaţie — P,) ; 
25*d, | Pi > 
g | |) îrecare în lagăre Pr. 
lDeci pierderea totală este : | 
| Pr= Pg+ Pet Pp+ Pat Py+ Pr. 
Sect A-A zi Mona Pierderea datorită a/unecării geometrice se poate scrie : 
| 
| LQ0ar uQăgto 0 BC 
= Za 206) 
3% | „Pa 0% rog kW] (10.50) 
In mod similar, pierderea datorită alunecării elastice este : 
fi | 
| p _ LO _ bQVosa (10.51) 
| “1000 1000 
i 
| 
8 | 20 — Organe de mașini 
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Pierderea prin histereză este proporţională cu coeficientul de frecare de 
rostogolire, iorța de apăsare și vitezele unghiulare ale suprafeţelor. în 
contaci : 


/ fat 
Pr= —aos-ova (eat coz) [EW]: ke [mam] (10.52) 


Puterea variatorului se poate exprima prin relaţia : 


uQ Rawa 
"10001 000c 


HQVo 
1 000c 


P=Fywg= [kW]; fe [mm] 


R==0,05 mm (OL/OL) ; R220,05...0,l mm (OL/Fe); 
R=0,2...0,4mm (OL/textolit). 


Pierderile care se referă la aceeași suprafață de lucru se însumează 
algebric. 


Pe= Pg Pe Pn; 


bQEgVo pQ5abo  PkQlorto) iii 
ee re a 00 ze (19.53) 
Ppandamentul datorit acestor pierderi este : 
cea ui i Pe see Ch” se | i 
ei ala Tp sui aa. oz tesa r 10%, (î+ D|, (10.54) 
unde : 
LO 
N [ara £; 


(10.55) 


zi l P i: 


B|mm] ; o[m/s]; PlkW]; 


Pierderile datorite frecării cu aerul sînt în general neglijabile la vitezele 
obișnuite de funcționare ale variatoarelor. 
„Randamentul datorit frecării în lagăre este : 


E” (grade Engler). 


P, 
Ip je7 5» 
| Fr i 
P= ) | | a ca] [kW], (10.56) 
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unde : 

Fieste reacţiunea din lagăre ; 

pi — coeficientul de frecare din lagăr ; 

Fry — raza fusului [mm] ; 

op — viteza unghiulară a iusului. 


Randamentul total este : 
= More ( 10.57) 


In general randamentul variază în limitele 4=0,8...0,9, putînd scădea 
la 0;0 și mai puţin, mai ales atunci cînd variatorul lucrează sub capaci- 
tatea sa. 

Pentru mărirea randamentului se pot lua următoarele măsuri : 

a) reducerea alunecării geometrice. [ B mic ; e mic ; G mare ; c mie — rela- 
ţia (10.23) ]; 

b) reduserea alunecării elastice (piese din materiale avind E mare; 
c MIC); 

c) coeficientul de frecare n mare ; 

d) coeficient de frecare în lagăre mic (pu mic) ; 

e) diametrul D mare. 

10.3.7. Tipuri uzuale de variatoare cu roți de fricțiune. Variatoarele frontale prezintă 
o diversitate mare de forme constructive. Au în general o construcție sim- 
plă, prezintă însă uzură relativ mare și un randament scăzut. In figura 10.14 
este reprezentat un variator frontal cu contact direct. 

În tigura 10.15 este indicat un variator frontal la care discul cilindric 
joacă rolul de rolă intermediară. Această construcție prezintă, îață de cea 
de mai sus, avantajul unei game mai mari de reglare. 

Variatorul din figura 10.16 prezintă avantajul că rola intermediară fiind 
conică, contactul între role și discuri se face pe generatoare diferite. De ase- 
menea, pentru reducerea presiunii de contact dintre role și disc, puterea 
se divizează pe două role. 


Fig. 10.14. 
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Fig. 10.15. 


Variatoare cu con și disc frontal. Elementele de fricțiune sînt două conuri - 


cu unghi mare la viri; contactul este interior. Roata condusă poate fi 
chiar plană (fig. 10.17). 

Alunecarea geometrică mare impune alegerea unei lungimi mici a liniei 
de contact. De aceea transmisia se folosește la grame mici de reglare și 
pentru puteri mici: P<(3,5...4,5)kW. Apăsarea se realizează printr-un 
arc aplicat pe arborele condus care este deplasabil axial. Reglarea are loc 
prin modificarea diametrului elementului conducător, deplasînd motorul elec- 
iric pe verticală. 

Dacă semiunghiurile la viri ale conului conducător și condus sînt respec- 
tiv ou și ap, atunci unghiul dintre axele arborilor va îi : 


Se ia 0y=80...850; dq =3,..5". 


mio ITP 


| 
i 
i 
i 
i 
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Fig. 10.17. Fig. 10.18. 


La deplasarea arborelui conducător pe verticală cu y, (fig. 10.18) raza 
si E IRI Fie eri sin . ; 
conului conducător variază cu Ar=Y i iar deplasarea axială a arbo- 
5 Li 


relui condus va fi: 


COS a = 
X=y cotg a =Ar 2, | 
y cotg ap=—A a (10.58) 
Raportul de transmitere minim este limitat de contactul în punetul a 


(fig. 10.18) al generatoarei conului conducător cu elementul condus și are 
valoarea : 


| COS 04 B 
ANEI PENE i ic A dl OB RCPRAR PE 0 E 108 
min > cos (Za soda | 2D, i i ( 10.59) 


unde : 
Di ma este diametrul maxim de calcul al elementului conducător ; 
B —- lungimea liniei de contact. 

Orientativ se poate lua imn =0,65...0,7. 

Raportul de transmitere maxim este limitat de aluncarea geometrică, 
deoarece la admiterea unor raze prea mici la elementul conducător, alune- 
area geometrică crește mult. 

Pentru o alunecare &g admisă, raportul de transmitere maxim se poate 
determina din relaţia (10.24): 


sil DEI ca 
„ 20% sin ap 


inae|i Ura 


IAA 87 pe NA DES 07) NO e ES CCA REPEDE EEE EEE PREST IESE, 
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Pentru transmisiile de acest tip se admite imax= 1,5 și în cazuri extreme 
Îmaa==2. Atunci gama de reglare maximă va îi: 


ma A 
G, mac = 2, ...8; 


se admite : 


YWg=0,14...0,17 pentru imaz = 1,5 și 
Yg=0,1 ... 0,125 pentru imaz==2. 
Pentru verilicare se folosesc relațiile (10.36) și (10.37) în care se vor lua : 
ÎS aie DD SD pita. - AD Do 


Dacă rezistența la elementul condus nu depinde de viteza unghiulară, 
În cazul acesta discul condus se construiește plan (a2=90%). 


La transmiterea unei puteri constante apăsarea va trebui să varieze și are 
valoarea : 


2cM, 2cM, 2cM, 
i ei a Di =; 60 
Q, uDix iuli uD, max d LD min i ( 10 ) 
Oa a, di TMNaAL , (10 61) 
Onin D, min ii 


În acest caz o se ia diferit de 90%, astiel că la reglare, arborele condus 
se deplasează axial cu cursa x'și corespunzător se deformează arcul. Defor- 
mația arcului la deplasarea arborelui condus va trebui să permită varierea 
apăsării între Que ȘI Omin- 

Din figura 10.19 rezultă: 


f—x Q min D, min 
= d , 10.62 
Hi O ma Dima ( ) 
unde f este săgeata totală a arcului cînd contactul are loc pe Dimin. De aici: 
e ui (10.63 
i (10.63) 
și cu cele de mai sus: 
D | 
zu COS Ra Ina (10.64 
eine (10,64) 


Forţa de calcul ce acționează asupra arcului 
va îi: 


Fig. 10.19. Fax = Q mag, Si a » (10.65) 
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Forţa de apăsare dată de arc variază liniar, iar cea necesară după o curbă. 
În punctele intermediare apăsarea va îi excedentară. 

Acest dispozitiv de apăsare cu arc realizează forțe de apăsare dependente 
de regimul de turații și independenie de sarcină. Dacă sarcina variază inde- 
pendeni de regimul de turaţii este indicată realizarea variatorului cu apăsare 


„proporţională cu sarcina. 


In acest scop se utilizează un angrenaj cu dinţi inclinaţi dispus după 
variator. Direcţia și mărimea unghiului de inclinare a dinţilor se determină 
astiel ca forța axială Fax, care acționează din partea roții dințate conduse 
asupra celei conducătoare, să dea apăsarea necesară pentru perechea de 
fricțiune. Discul codus se execută în acest caz plan. 

Forța axială din angrenaj este : 


F,Da 
Fax = Fang tb = 5 te 6, (10.66) 
| ang 
unde : 
Fang este forţa periferică în angrenaj ; 
8 — unghiul de înclinare pe cilindrul de divizare ; 
Fy — forţa periferică la variator ; 
D, —— diametrul discului condus ; 
Diang —— diametrul roții conducătoare din angrenaj. 
În timpul funcționării variatorului, trebuie îndeplinită condiţia : 
Fax > Q, 
din care se obţine: 
cD 
fo p Se IES, (10.67) 
o u.Da 


Ultima relație dă valori mari pentru unghiul f. Se poate admite o com- 
binaţie prin care apăsarea se realizează parțial prin angrenaj, parțial prin arc. 

Pentru ca să nu patineze la mers în gol, un arc slab trebuie dispus și 
în cazul cînd apăsarea se face numai pe seama forței axiale din angrenaj. 

Asemenea tipuri de variatoare se construiesc și în două trepte, pentru a 
mări gama de reglare. 

Variatoare cu conuri deplasabile şi inel de otel. Dacă la variatoarele 
descrise pînă acum transmiterea se făcea prin contact între conuri și discuri 
plane, la variatoarele cu conuri deplasabile și inel de oțel transmiterea se 
face prin intermediul unui inel 7, care înfășoară două perechi de discuri 
conice 2 și 3 montate pe axe paralele, așa cum rezultă în schema de principii 
din figura 10.20. 

Discurile conducătoare 2 sînt antrenate cu viteză unghiulară constantă 
de la un motor electric 4 în sensul indicat de săgeata din figura 10.20, a. 
Inelul / este antrenat și el, astiel încît punctul B al acestuia se deplasează 
cu o cantitate mică în sensul rotirii discurilor 2 pînă în punctul D. Cu 
aceasta apare o deformaţie elastică a inelului. Dintr-o formă iniţial circulară 
inelul capătă o anumită ovalitate. Concomitent se micșorează distanța AB, 
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ÎN 
SI ///1ii e NR 


SA Oa DZ FRA ese 
PERIE RS 
2 a SSI 


Fig. 10.20, 


care unește punctele inițiale de contact ale inelului cu conurile, la valoa- 
rea AC, deoarece punctul C al inelului ajunge acum în B. Astiel apare o 
forță de apăsare considerabilă între inel și discurile conice, care crește 
proporțional cu momentul transmis, în limita deformaţiilor elastice ale ine- 
lului. Reglarea turaţiei arborelui condus se realizează prin deplasarea axială 
concomitentă a discului conic drept 2 cu cel stîng 8, în timp ce celelalte 
două discuri conice sînt fixate axial în lagăre. 

Acest tip de variatoare și-au găsit utilizare în construcţia de mașini-unelte. 
Se construiesc asemenea variatoare pentru puteri de pînă la 10 kW și pame 
de reglare pînă la G, = 16 ; viteza unghiulară maximă la arborele conducător 
este w= 150 1/s. 

Elementele de fricțiune lucrează în ulei. Randamentul este relativ scăzut, 
fiind q=0,7 .. . 0,8. Caracteristica de turație nu este rigidă, turaţia arborelui 
condus variind cu sarcina. 

Variatorul toroidal de construcție TNIITMAȘ sistem Sovetozarov. Vatia- 
torul de turație Svetozarov se compune din discuri la care generatoa- 
rele suprafețelor active sînt arce de cerc. Discul conducător 7 și cel condus 3 
sînt dispuse coaxial, iar planul median al rolelor intermediare 2 este deplasat 
față de asa lor de oscilare Os. Reglarea turaţiei se realizează prin variația 
unghiului « de înclinare a axei rolei 2 (fig. 10.21). 

Variatorul se deosebește de cele examinate pînă acum prin aceea că alune- 
cările geometrice sînt relativ mici în toate poziţiile rolei intermediare 2. 
Aceasta se realizează prin aceea că virful O al conului a cărui generatoare 
este tangentă în polul rostogolirii la suprafața activă a rolei 2 în toate 
poziţiile acesteia se găsește la distanță mică de axa de rotire a discuri- 
IOF Sia 


; 
| 
| 
| 
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Fig. Î0.21. 


Fig. 10.28. 


Discurile sînt apăsate automat de un mecanism, astiel ca forța de apăsare 
să depindă de momentul de torsiune Ma pe arborele condus. 

Uzura suprafețelor active se compensează prin deplasarea discurilor 1 și 3 
de-a lungul axei lor de rotaţie. 

Cele două role intermediare 2 (fig. 10.29) se montează într-o ramă 8, 
care este Îixală articulat de traversa 4 și se poate mișca alunecînd pe 
ghidajul /, obținindu-se astiel o repartiție uniformă a sarcinii între rolele 
intermediare 2, 

Mecanismul de rotire al rolelor 2 este acţionat de la roata de mină 5. 
El se compune din pinionul 6 care angrenează cu cremaliera 7 fixată de 
culisa 8. Aceasta glisează de-a lungul unei drepte. De la culisa 8 mișcarea 
se transmite la axele 9 prin intermediul pietrelor de culisă 10. în figura 10.22 
discurile nu au mai fost reprezentate pentru a nu încărca inutil desenul. 

Gama de reglare la aceste variatoare este G, =6...8. Drept materiale 
pentru elementele de fricțiune se alege oţel pe textolit sau oțel călit pe 
oțel călit. 

Alunecarea geometrică mică permite funcţionarea variatorului uscat. 
Randamentul acestor variatoare se menţine între 0,92 și 0,93 la discuri din 
oțel și role din textolit și între 0,94 și 0,96 cînd și rolele sînt din oţel. Aceste 
variatoare sc tolosesc la puteri pînă la 20 kW pentru viteze unghiulare ale 
arborelui conducător de 100—150 1/s. 

La role din textolit, modulul de elasticitate și coeficientul de conductivitate 
termică sînt mai mici și capacitatea poriantă este mai mică. Ca urmăre se 
obțin gabarite mai mari decît în cazul cînd rolele se execută din oţel. Cu 
toate acestea se preferă de multe ori execuţia cu role din textolit, deoarece 
nu este necesară călirea și rectificarea discurilor și nu rezultă încărcări 
axiale atît de mari în lagăre. 
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Fig. 10.23. 


„Forţele axiale care acţionează asupra discurilor conducător si condus vor 
fi (fig. 10.93): | 


Fax = 2Qu sina = pei (10.68) 
2 M ' 
a2= Pizi Fan Di! (10.69) 


unde : 
Fr este raza de dispunere a bilelor de la dispozitivul de apăsare; 
1 — unghiul canalului dispozitivului de apăsare. | 
Forţa axială asupra rolei va fi: | 


Far = (Qi+Q2) cos 0. (10.70) 


Variatoarele de turație cu discuri multiple se caracterizează prin aceea că 
transmiterea se face în paralel prin mai multe contacte. Aceasta permite 
transmiterea unor puteri de 300 kW și chiar mai mult, în timp ce celelalte 
tipuri de variatoare nu transmit mai mult decît 20 kW. 

In figura 10.24 este reprezentată schema de principiu a unui asemenea 
variator. Pe arborele conducător / este montat un set de discuri conice 2 


See 


es SOT ISS 


| 
li 
| 
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care se găsesc în contact cu trei seturi de discuri cu coroană 7, dispuse pe 
arborii 8 decalaţi cu 120” unul de celălalt. Modificarea turației arborelui 
condus 4 se realizează prin rotirea concomitenţă a arborilor 6 cu seturile 
de discuri 7, în jurul axelor 9 ale pinioanelor intermediare. Mărirea razei ri 
a discurilor conice duce la mărirea turaţiei, iar micșorarea acestor raze la 
micșorarea turaţiei arborelui condus. Transmiterea momentului de torsiune 
de la arborele 68 la arborele condus 4 se realizează prin angrenajul tormai 
de roțile 6—5—3, care la reglarea turaţiei, adică la varierea distanţei între 
axele discurilor, rămîn în angrenare deoarece pinionul 6 se rotește în jutul 
roții 5. Pe axele roţilor 5 sînt montate pîrghii prin intermediul cărora are 
loc rotirea discurilor în timpul reglării turației. Mișcarea pîrghiilor este 
comandată printr-un mecanism cu șurub. Toate elementele variatorului 
lucrează în ulei. Forţa de apăsare se realizează cu un arc elicoidal montat 
pe arborele conducător, completat de un dispozitiv de apăsare cu proiil 
elicoidal. Se obține astfel o apăsare proporţională cu momentul de torsiune 
transmis. 

Avantajele principale ale acestui tip de variator sînt următoarele : 

a) Contactul multiplu permite micșorarea sarcinii individuale în locurile 
de contact ale discurilor, micșorarea forței axiale necesare pentru apăsare 
și permite astiel transmiterea unor puteri mari. 

b) Funcționarea în ulei favorizează existența frecării semitluide și a for- 
mării penei de ulei în zona contactului, ceea ce mărește durabilitatea la 
uzură și micșorează încălzirea. 

c) Descărcarea de forţe axiale mari. 

d) Paralelismul axelor discurilor active și coaxialitatea arborilor condu- 
cător și condus, ceea ce duce la construcții compacte. 

Dezavantajul principal al acestui tip de variator constă în alunecarea 
geometrică mare, ca urmare a orientării în sensuri diferite a virfurilor 
conurilor care formează discurile active. Alunecarea mare duce la micșorarea 
randamentului și la încălzire intensă. 

Pentru funcţionarea variatorului la viteza unghiulară minimă a arborelui 
condus se poate admite o presiune de contact de 500 N/mm2? la un coeficient 
de frecare p=0,03... 0,04, iar la viteza unghiulară maximă a arborelui 
condus o presiune de 100 N/mm? la un coeficient de frecare p=0,02. La acest 
tip de variator unghiul a are valoarea a=2*15'. Micșorarea unghiului « duce 
la micșorarea presiunii de contact pe discuri și a deplasării axiale a discurilor 
extreme din set în timpul varierii turaţiei. O dată cu micșorarea unghiuliii 
de înclinare se mărește lăţimea liniei de contact în direcţia rotirii discurilor 
și ca urmare crește puterea pierduiă prin frecare. 

Forța axială este dată concomitent de dispozitivul de apăsare cu profil 
elicoidal și de arcul elicoidal care apasă pe setul de discuri centrale. Dispo- 
zitivul de apăsare cu profil elicoidal va realiza forța axială : 


Ma 


A — Tigla 3 ( | 0.7 ! ) 
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unde : 


M3 este momentul de torsiune la arborele condus pe care sînt discurile 
cu coroană ; 


r —. raza profilului elicoidal ; 
$ — unghiul de pantă al profilului ; 
p — unghiul de frecare. 


Momentul de torsiune pe arborele condus se poate scrie : 


My = Dany (10.72) 


unde : 
D, şi D, sînt diametrele de calcul ale discurilor conducătoare și respec- 
tiv conduse ; 


M — momentul de torsiune transmis de un set de discuri con- 
ducătoare ; at 

n; — randamentul elementelor de fricțiune ; 

Z, — numărul de seturi de discuri. 


Arcul elicoidal cilindric trebuie să realizeze forța de apăsare iniţială nece- 
sară pentru momentul de pornire. 

Variatoare conice planetare. Variatoarele cu roți de fricţiune la care cel 
puțin o roată are axa geometrică mobilă se numesc variatoare planetare. 

Roțile cu axele fixe din mecanismele planetare se numesc roți centrale 
(solare), iar roțile cu axele mobile se numesc sateliți. Sateliții sînt purtați 
de braţe care se rotesc în jurul axei fixe. Aceste brațe se numesc brafe 
portsateliți. A 

Variatoarele planetare au avantajul că sînt mai compacte decît varia- 
toarele obișnuite. heducerea dimensiunilor și a greutății la transmiterea 
acelorași puteri cu aceleași rapoarie de transmitere se obține prin reparti- 
zarea. sarcinii pe mai mulţi sateliți. 

Un neajuns al acestor variatoare îl prezintă faptul că necesită o prelucrare 
și un montaj mai precise decît variatoarele obișnuite ; ele au un număr mai 
mare de piese, montajul și întreținerea lor este mai complicată. 

În figura 10.25 sînt reprezentate trei variante constructive ale unui variator 
planetar avînd drept sateliți role conice. Figura 10.25 reprezintă evoluția 
acestui tip de variator planetar. Prima variantă construită în 1959 
(fig. 10.25, a) este relativ complicată și are un număr relativ mare de piese. 
Coroana d, o piesă voluminoasă montată prin caneluri pe arbore, pe lingă 
faptul că se rotește, transmite momentul la arborele condus, mai trebuie 
deplasată și axial. Varianta a doua (fig. 10.25,b) este simplificată. Co- 
roana d, de construcție mai ușoară, este montată direct pe arbore. Se depla- 
sează axial coroana e, care nu este în mișcare de rotaţie. La varianta simpli- 
ficată în continuare (fig. 10.25,c0) s-a eliminat complet coroana d, iar 
coroana c€ liber rotitoare la primele două variante se folosește la trans- 
miterea momentului. La trecerea de la o variantă la alta se observă și 
micșorarea gabaritului și simplificarea construcţiei carcasei variatorului. 
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Fig. 10.5. 


Variatorul Constantinescu. Vatiatorul descoperit de inginerul român 
Gogu Constantinescu este un mecanism inerţial prin care se 
reglează automat raportul de transmitere în funcție de momentul rezistent 
la arborele de ieșire. Principiul de funcţionare al acestui variator constă 
în aceea că mișcarea de rotație a arborelui conducător se transformă într-o 
mișcare de oscilație și apoi din nou în una de rotaţie cu turație variabilă. - 
In figura 10.26 sînt reprezentate patru scheme ale variatorului. Elementele 
din care se compune variatorul sînt notate în figura 10.26, a. Arborele con- 
ducător 1 prevăzut cu manivela 2 pune în mișcare de oscilație pendulul 4, 
prin intermediul bielei 3. Pendulul 4 este prevăzut în pariea inferioară cu o 
contragreutate 5. Pendulul este suspendat de elementul fix prin intermediul 
eclisei 7, prevăzută cu articulațiile 6 și 8. Două biele 9 realizează legătura 
dintre articulaţia 6 și arborele condus JI prin niște cuplaje de întrecere. 

Figura 10.96, b corespunde situaţiei cînd momentul de torsiune la arborele 
condus este mare. Turaţia arborelui condus se reduce foarte mult, eclisa 7 
este aproape imobilă, iar contragreutatea 5. oscilează cu amplitudine mare. 


Fig. 10.36. 
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Dacă momentul de torsiune la arborele condus descrește. va descrește 
și amplitudinea de oscilație a contragreutății 5 si eclisa 7 va oscila în jurul 
articulației 8. Bielele 9 vor transmite mișcarea prin cuplajele de întrecere 
la arborele condus căruia îi va crește turația (fig. 10.26,0). ali 

Figura 10.26, d corespunde momentului de torsiune minim si a turatiei 
maxime la arborele condus. În această situaţie contragreutatea 5 e 
aproape imobilă, iar articulaţia 6 oscilează cu amplitudinea maximă. 

Astiel amplitudinea de oscilație a articulației 6 variază automat cu variaţia 
momentului rezistent și cu aceasta va varia automal raportul de transmitere 
al variatorului. | 


este 


4. VARIATOARE CU ELEMENT FLEXIBIL 


Descriere. Clasilicare. Varialoarele cu element flexibil reprezintă aproxi- 
mativ 2/3 din numărul total de variatoare produse pe plan mondial. Faţă 
de tipurile de variatoare cu roți de fricțiune, variatoarele cu element. inter. 
mediar flexibil prezintă următoarele avantaje : siguranţă mare în serviciu, 
construcție, întreținere și exploatare foarte simple, lipsa alunecării geo- 
metrice, i 
In tabelul 10.5 se indică o clasificare a variatoarelor cu element flexibil. 


Tabelul 70.5 
Clasificarea variatoarelor cu element flexibil 


—lată 
2 sia | —irapezoidală clasică 
—După tipul curelei — pac in 
—trapezoidală lată 
—trapezoidală lată 
dințată 


—un diametru reglabil 


—Cu curea — —două diametre reglabile 
—După modul de reglare-—|—deplasarea unui con 
a turaţiei | S 
—deplasarea a două conuri 
PE — deplasarea a 4 conuri 
Variatoare cu Aid 
element flexibil 


Ş J —cu o treaptă 
—După numărul de SE pa 


trepte 


—cu două trepte 


—Prin angrenare 
—Cu lant PI 
—Prin frecare 
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Fig. 10.27, 


Dintre variatoarele cu element flexibil au obținut o răspîndire foarte mare 
cele cu curea. Variatoarele cu lanț de tip PIV, cu toate că reprezință singu- 
rul variator la care puterea se transmite prin angrenare, datorită consirucției 
complicate a lanţului și a funcționării cu zgomot 'și vibrații s-a răspîndit 
mai puţin decît variatoarele cu curea. În $ 18.6 se prezintă o descriere a 
variatorului cu lanț de tip PIV. 

În figura 10.27 se indică schematic diferite tipuri de variatoare cu curea. 

La variatoarele cu un diametru reglabil, distanța dintre axe trebuie să 
lie reglabilă (fig. 10.27,a);, la cele din grupa a doua, distanța dintre axe 
este constantă. | 

Deplasarea celor două discuri ale roții cu deschidere reglabilă se poate 
face cu un mecanism special, cu un arc sau cu ajutorul curelei însăși (prin 
moditicarea tensiunii acesteia). 

La transmisiile cu un singur diametru reglabil, varierea turaţiei se reali- 
zează prin modificarea distanței dintre axe, ceea ce modifică tensiunea dir 
curea și obligă discurile să se deplaseze. 

La transmisiile cu ambele diametre reglabile, mecanismul de deplasare 
poate acţiona concomitent pe ambele roţi sau numai pe discurile unei roți. 
A doua roată este în acest caz cu arc. 

La fiecare diametru reglabil se poate deplasa fie un disc, fie ambele ; în 
primul caz, cureaua se deplasează axial. 

Variatoarele cu o curea trapezoidală lată se utilizează pentru puteri pină 
la 30 kW, cu două curele pînă la 50kW și cu 3 curele pînă la 60kW. 
Gama de reglare la variatoare cu curea este limitată de posibilitatea depla- 
sării radiale a curelei din poziţia corespunzătoare lui Dmaa în cea cores- 
punzătoare lui Dmin (îig. 10.28). | 
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Din figura 10.28 se vede că: 


Diametrul maxim la una din perechile de co- 
nuri este : 


Dmaz = Dmin+-lp cotg 3 —2(h—b), 


Raportul între diametrele limită este : 


& 
l, Cotg -z- 
RE Dna „DED n Ddiaal) a 
Fig. 10.28, 75 Ea au 7 zi e ee (10.73) 
min, min min 
La transmisii prin curele trapezoidale clasice : 
min 23495 lp=I3hi;  Drin=10h; bz0,35fh. 
La varierea unui element, gama de reglare rezullă : 
2 SERRA 
G, za a ca | sd 
min, 
La o variere a ambelor elemente, gama de reglare este: 
2 
G PE. [one = 9 
Ip LR Ile 
D min 
Relaţia (10.73) se mai poate scrie sub forma : 
l N il 
D cote > 2 ji 2] 
e | Rp (10.74) 
Din Prim Din 
h h 
Din relația (10.74) se vede că raportul 5" și deci gama de reglare 
min 
crește cu creșterea raportului p (curele trapezoidale late), cu reducerea 
unghiului canalului și a raportului —p* . Se folosește citeodată și soluția cu 


discuri cu fante (soluţie neeconomică, acum cînd există curele trapezoidale 
late). 


4 
Din relaţia (10.74) se poate calcula raportul i 


I DD, D,, b 0, 
p CEI mm FE 2 Min i ae a Lp 
e lg (paza ] pl ( :)) Lt 


(10.75) 
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Introducînd un coeficient de siguranță (c= 1,05) pentru compensarea tole- 
ranței de lățime și a uzurii, cât și pentru realizarea unui joc minim între 


| I 
discuri se obține raportul (2) : 
nec 
(D Di 
p. || mar | min ue b a 
(2) 1,05 [ge ) : +2! - 2) i (10.76) 
I 
apoi - se limitează din motive de rigiditate transversală a curelei 
la 2-35. 


La calculul gamei de reglare trebuie să se ţină seama de alegerea curelei 
și de abaterile ei dimensionale. La transmisiile cu un singur diametru 
reglabil (la care distanța dintre axe este variabilă) alungirea curelei și 
abaterile ei dimensionale se compensează prin modificarea distanţei dintre 
axe. Același lucru se întîmplă la transmisiile cu ambele diametre reglabile 
dacă se prevede o posibilitate de variere a distantei dintre axe sau se folo- 
sește o rolă de întindere. | 

La transmisiile cu distanţă fixă între axe, atît abaterile de lungime și 

secțiune ale curelei, cît și alungirea acesteia vor avea ca urmare o poziție 
a curelei în canal diferită de cea teoretică și deci abateri ale raportului de 
transmitere efectiv față de cel teoretic. 
Elementele constructive ale variatoarelor cu curea. Cureaua de variator 
ale cărei dimensiuni sînt reglementate prin STAS 7503-66 este de obicei 
o curea lată, dințată interior (mai rar exterior). Ea trebuie să îndeplinească 
următoarele condiţii în plus față de curelele clasice sau înguste : 

a) i, mare ; 

b) a mic; 

c) rigiditate transversală suficientă. 

Unghiul « se ia în funcție de lăţimea curelei în limitele o=929*-—93930 
pentru a=22-—80 mm (a — lungimea bazei mari a trapezului). În 
STAS 7503-66 unghiul « are o valoare unică pentru toate lăţimile, x==9260. 

Cu scăderea lui a crește gama de turaţii [v. relaţia (10.74)], dar crește 
și forța de apăsare — relaţia (10.93). 

Diametrul minim poate îi luat mic, deoarece cureaua lucrează puţin pe 


n 


> ie si 6 
Lungimea curelei se calculează pentru poziţia limită (imaa Sati Înnin). 
Presupunînd că tensiunea din curea rămîne constantă, la o distanță con- 
stantă între axe, lungimea curelei ar trebui să difere pentru o poziţie 
extremă și una mijlocie (presupunînd o reglare simetrică). 


acest diametru : se poate lua 


21 — Organe de mașini 
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Lungimea curelei pentru o poziţie extremă este : 


sa 73 pia czazaccu 
j padaaa atata 


| N 
m (D —D 2 IA 
Lp=24+3 (Dmazt Din) paie min) (10.77) GA 
| | A 
Lungimea curelei pentru o poziţie mijlocie cînd calcă pe Dumea, | Fig. 10.29, I 
| /, 
Di | 7 
Isa = 
Dmea = 5) | Ai ZA 
este : SE 
Lp=24A+ 3 > 2Dmea = DA (Dat Din). (10.78) | devine importantă. Scriind echilibrul forțelor pe arcul de repaus rezultă 
| următoarele relaţii (fig. 10.29): 
Apare o diferență AL, între cele două poziţii : | 
(D Du dFax= UN cos = > — pdNsin 3 = AN | COS = — sin 3 (10.81) 
p maz * min) r 
Ap Lp Lp =, (10.79) și : 
A A ; i 2 d | RL. a E o 9 
Cum Lp =const. și A=const., la varierea raportului de transmitere variază | 2AN sin 3 + 2udN cos = 2Ssin $ > (10.82) 
tensiunea din curea. Pentru a asigura o tensiune inţială suficientă pentru | di - i 
orice poziţie a curelei se montează cureaua cu o tensiune inţială necesară | dp fiind mic, sin = 2 RS =. 
pe poziţia medie (cînd lungimea necesară a curelei este minimă), astiel |  Diînd 2 dN factor comun în relația (10.82) rezultă : 
încît în poziţiile extreme se realizează o tensiune mai mare decît cea nece- | 
sară. Aceasta are ca urmare o durabilitate scăzută a curelei. Pentru a elimina | DAN in-2 --- 4 Cos-5 = SdR; (10.83) 
acest neajuns se folosesc conuri cu suprafaţă curbă (soluţie tehnologic mai | ci 
scumpă), role de întindere sau arcuri de apăsare. Conurile cu suprafaţa curbă | |. 2 007 RORIREDE. EE a leos Ei — p, sin a : (10.84) 
mai prezintă avantajul că scade unghiul deschiderii canalului spre diametre | 2 [sina +-u. cos =] 
mici (așa cum cere deformația curelei). | 
La transmisii cu un singur diametru reglabil se calculează și valorile Amax (Pa BRE... AIR (10.85) 
fi oda e a A P îi pa P | d 
ȘI Amin, pentru a stabili limitele între care trebuie variată distanţa dintre axe. | 2 tg |3+e] 
Deplasarea axială a discurilor conice este (ambele discuri deplasabile): 
0 MIR ee Integrînd relaţia (10.85) pe arcul de repaus rezultă 
Pt. -timtuc (10.80) | se 
2 a | sg 
| (Fag, = —— Eee Se | (10.86) 
Se preteră ca ambele conuri să fie deplasabile, în care caz cureaua ocupă, 2tg 3 “E e) 


la orice raport de transmitere, aceeași poziţie axială. | 
10.4.4. Forţa axială pe discuri. La variatoarele cu curea la care tensiunea se | 
realizează datorită apăsării unor arcuri, calculul forței de apăsare (și deci | 


Unghiul de repaus B,=B—f,, unde fi, se determină din relația lui Euler, 
în care se introduce $, (unghiul de alunecare): 


dimensionarea arcului) se face pornind de la observaţia (v. Cap. 9) că Ba (10.87) 
unghiul de întășurare f se împarte în două zone, unghiul de alunecare Aa și | s SEE 
unghiul de repaus f,. Pe arcul de alunecare este preponderentă alunecarea | Mm = 5, =e : 
tangenţială față de care alunecarea radială a curelei este neglijabilă, iar pe | imn di 
arcul de repaus, unde alunecarea tangenţială este nulă, alunecarea radială | 3, = E sine (10.85) 
| 
| 


a | 
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Pe de altă parte, 


Fi Fi 
ÎEPE uu u R R 
e N a e Mu 
ir: 959 


Determinînd experimental valoarea lui qo și a lui p, rezultă mr și, prin 
urmare, Ba Și Be. 
Pe arcul de alunecare f, îoria axială necesară este (componenta radială 
a forței de frecare fiind neglijabilă) : 
dFax== IN cos 3 - (10.90) 


Deoarece creșterea tensiunii din curea este tocmai forța de frecare, se 
poate scrie : 


dS=2 pdN (10.91) 
și, înlocuind în relația (10.90), rezultă : 
| dS a 
dFax = 2 COS 3» 
Integrînd rezultă forța axială pe arcul de alunecare : 
s 
ra Res A ds & S— 83 & 
(Fax) Ba = NE COS-p = ip acos zi 
F d ERE. 10.92) 
(Fax) Ba > 20039, (10. 


Sg Fpeos 
Fes (Fac) pt (Fa) a ga (10.93) 
ate [2] 


Pe discurile motoare în locul lui S se va serie Si, iar pe discurile con- 
duse S2. 
Coeficientul de frecare p, se poate admite : 
ii Re Ra 9 e lat 


De multe ori la calculul lui Fax se înlocuiește componenta forței axiale 
pe arcul de repaus printr-un coeficient c, în care caz: 


CE Cos = 
Fax= "2 E 
0192... 1,4 — dacă apăsarea se face pe discurile motoare; 
= 1,7 ...9,9 — dacă apăsarea este pe discurile conduse, 
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10.4.5. Schema de calcul a variatoarelor cu curea trapezoidală lată (variatoare 


cu două discuri reglabile cu reglare simetrică). 
Se dă: Gr; ww; P(M). 
1) Diametrul minim : Din 


[2] p, 
Di snm = 126 zid [mm] 
i 23uat 
b) Pentru funcționare la My =const. : 
ii || 
Di po 
Da min / a [mm], 
| aa 
! l, “Sua 
unde : 
Din 
2 Ei 
4 25 D | 
P a ă min b 
+) = 1,05 ws;- li e aa + 2 ( a 4)] lg i 9,53 
b 


— > 0,285... 0,34 (STAS 7503-66); z —— se alege constructiv ; 
Î : 
Oua = 2—0,4 i) |N/mm2] : 


e e O ouă 
Notă: Calculul lui IDmin se eieciuează pe baza acelorași considerente ca 
la curele trapezoidale clasice (v. Cap. 9). 
2) Dimensiunile curelei : 


n= (5-— Dnin ; 


min 


Se alege cureaua tipizată cea mai apropiată. 
3) Diametrul maxim Dmax=(1—E,) /GrDmin . 


4) A=(0,75 „a 15)(Du+ Da): 
Ao>lLp> Ag (v. Cap. 9). 
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5) Se verifică : 


6) Unghiul efectiv al canalului eg; 
Xef=00—4" (curele dinţate). 
7) Deplasarea discurilor mobile : 


Dax — Drnin def 
X == — aia <a 
8) Forţa tangenţială : 
f 2M, î 2M, 
ti Dp min i i ui Dp max 


9) Se admite po=0,6....0,75 și se determină: 


sado 
020? 
e _— Îmaz SS min 
0 max : 2 , 0 min 20 
10) Forţele din ramurile curelei : 
, F ae 
Si maz = So max a: Si min = So min + a 
F F.; 
Ss maz = 99 max 7 SE, Sa min = So mân tă ? 
Ă + Inm ,_% 
11) Valoarea lui m= A; Ba= — sin = 
12) Din calculul geometric rezultă : 
, MAX, min ) ;, Maz, min 
13) Arcul de repaus B,=B—B, 
14) Forța axială (de apăsare): 
& 
COS Ru Re 8 
Fan | pu tai ae Et: lFmaz Fa]: 
2 tg ser to] 
& 
cos —5 p 
3 
Faxa= 2u Fi = anii Fr; [FE ma» F man]: 


[să 
2 ig (52 +e] 


Cu aceste forțe și cu cursa x a discurilor se calculează arcurile necesare 
pentru apăsarea discurilor. 


_TRANSMISII 


| PRIN 


 ANGRENARE 


A. DEFINIŢIE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Transmisiile prin angrenare sînt transmisii mecanice la care mișcarea se 
transmite prin intermediul unor dinţi (prin angrenare) direct sau printr-un 
element intermediar (lanţ). 

Angrenajele sînt mecanisme formate din două roți dințate mobile în jurul 
a două axe, una antrenînd-o pe cealaltă prin acţiunea dinţilor aflaţi succesiv 
în contact, 

În tabelul 11.1 se indică o clasificare a angrenajelor. 


Tabeiul II] 
Clasificarea angrenajelor 


—paralele 
După poziția reciprocă 
a axelor —|—concurente 
—încrucișate 


—cilindrice 
—conice 
—hiperboloidale 
—După forma roților —|—pseudoconice 
—meleate 
—mixle 
—necirculare 


—exterioare 
_—| (sens opus) 


Angrenaje —|—După sensul de rotire 
—interioare 
(același sens) 
—dinţi drepţi 


—După forma și orientarea —dinţi înclinați 


dinților “| (elicoidali sau în Vy 
—dinţi curbi 
—evolventic 
După forma profilului eieloldal 
” dinţilor —j—arc de cerc 
—convolut 


—spirală arhimedică 
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Clasificarea conform tabelului 11.1 permite încadrarea tuturor tipurilor 
de angrenaje. De exemplu, angrenajul cilindric paralel exterior drept numit 
de obicei în practică, pe scurt, angrenaj cilindric ; angrenajul cilindric încru- 
cișat exterior înclinat numit de obicei angrenaj elicoidal ; angrenajul cilin- 
dric globoidal încrucișat exterior numit angrenaj melcat. 

În figurile 11.1 pînă la 11.11 sînt reprezentate angrenajele cu utilizare 
curentă în construcția de mașini. Astiel, în figura 11.1 este reprezentat un 
angrenaj cilindric ; în figura 11.2 — un angrenaj cilindric cu cremalieră ; 
în figura 11.3 — un angrenaj cilindric cu dinți înclinați cu cremalieră ; 
în figura 11.4 — un angrenaj cilindric interior (cu dantură interioară); în 
figura 11.5 — un angrenaj conic ; în figura 11.6 — un angrenaj conic cu 
roată plană ; în figura 11.7 — un angrenaj hiperboloidal (cu reprezentarea 
hiperboloizilor); în figura 11.8 — un angrenaj elicoidal; în figura 11.9 — 
un angrenaj pseudoconic (care înlocuiește angrenajul hiperboloidal); în 
figura 11.10 — un angrenaj melcat cilindric ; iar în figura II.ll — un an- 
grenaj melcat globoidal. 

Angenajele se construiesc într-o treaptă sau mai multe trepte (cînd sînt 
necesare rapoarte mari de transmitere). 

Angrenajele se mai pot clasifica în: ordinare, planetare și diterenţiale, 


după cum axele de rotaţie ale roților sînt fixe (ordinare) sau mobile (plane- 


tare și diferenţiale : planetare — un grad de mobilitate ; diferențiale — mai 
multe grade de mobilitate). 

Angrenajele reprezintă cele mai răspîndite și mai importante transmisii 
mecanice. Roţile dinţate se construiesc într-o gamă foarte mare cu dimen- 
siuni, de la diametre de zecimi de milimetru (în aparate de precizie), pînă 
la diametre de zeci de metri, de la mase de cîteva grame, pînă la mase de 
zeci de tone. 


Fig. IL], 


Fig. 11.2. 


Fig. 1143. 


Pio "VIA, 


i a TIETIA 
| Li 40, A Y// 4 | A 
4 fl, AIU/4), 


Fig. 11.7, 


Fig. 11.9. 
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Fig 1110; ere 4141 


Angrenajele prezintă o serie întreagă de avantaje în raport cu celelalte 
tipuri de transmisii, ceea ce le asigură supremaţia în rîndul transmisiilor 
(v. tabelul 8.2). 


'B. PROBLEME GENERALE ALE ANGRENAJELOR 


Standardizarea angrenajelor este foarte dezvoltată, ţinind seama de 
marea lor răspîndire. Acţiunea de standardizare a angrenajelor a fost înce- 
pută în urmă cu peste un secol (de Robert Willis) și este continuată 
și în zilele noastre. Astiel sînt standardizate elementele danturii prin crema- 
liera de referință (STAS 821-63) — la angrenajele cilindrice, prin roata 
plană de referință (STAS 6844-63) — la angrenajele conice și prin melcul 
de referinţă (STAS 6845-63) — la angrenajele melcate. | 

În afara elementelor danturii sînt standardizate modulele în seria R 10 
(raţia 1,25), care este recomandată de STAS 822-61 ca o serie preferenţială 
și în seria R 20 (raţia 1,125). 

Sînț standardizate, totodată, în STAS 6012-59, rapoartele de transmitere 
în seria R 20 şi în STAS 6055-59, distanţele dintre axe tot în seria R 20. 

De o importanţă deosebită pentru funcţionarea corectă și pentru reducerea 
zgomotului produs de angrenaje este precizia lor. 

Criteriile de precizie, toleranţele și abaterile roţilor dinţate și ale angre- 
najelor sînt și ele standardizate într-o serie de standarde. În aceste standarde, 
normele de precizie sînt grupate în 3 grupe: norme de precizie cinematică, 
de funcționare lină și de contact între dinți. 


ECCA E RCM IE EEE PEPE TOT atena 
REA E CEA TO EEE CARA 3 nt OARE 
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Abaterile limită și toleranțele angrenajelor se împart în 12 clase de 
precizie, în ordinea descrescîndă a preciziei. Trecerea de la o clasă la alta 
se face cu pregresia = 1,6, în afara criteriului de contact între dinţi, Ta 
care p= 1,2. Clasele 7 și 8 din actualele standarde de precizie ale angre- 
najelor coincid aproape complet cu clasele 2 și 3 din vechiul GOST (1643-46), 
cu 4 clase de precizie (care se utiliza și la noi). 

Clasa de precizie a angrenajelor se alege pe baza condiţiilor de exploatare 
pe care trebuie să le satisfacă angrenajul respectiv, și anume : viteza peri- 
ferică, utilajul în care va fi utilizat, condiţii de mers lin, lipsă de zgomot 
și vibrații, puterea transmisă etc. În lucrarea [25] este prezentat în Anexa 5 
un tabel care ușurează alegerea clasei de precizie a unui angrenaj. 

Independent de clasa de precizie a angrenajelor, se stabilesc criterii pentru 
jocul dintre dinţi. Jocul de bază este jocul normal notai cu simbolul JC; 
celelalte jocuri sînt: JE (cu joc nul), JD (cu joc micșorat) și JA (cu joc 
mărit). 

Zgomotul în angrenaje este produs de variaţia sarcinii în punctele de 
intrare și ieșire din angrenare și în punctele de angrenare singulară sau 
datorită defectelor, care cauzează și ele variații ale sarcinii pe dinte. Aceste 
variaţii ale mărimii și direcției forțelor pot produce vibrații mecanice și 
acustice și poate apărea fenomenul de rezonanţă, atunci cînd frecvenţa pro- 
prie de oscilație a unui element al transmisiei (roată, carcasă, arbore etc.) 
coincide cu frecvenţa forței perturbatoare. 

Zgomotul din angrenaje este un fenomen complex, influențat de un mare 
număr de factori, ca: precizia cu prelucrare a roților, materialul roților, 
unghiul de angrenare, ungerea, rigiditatea arborilor, lagărelor și a carcasei, 
sarcina transmisă, gradul de acoperire etc. Dintre defectele de prelucrare, 
defectele de profil au un efect mai mare decît cele de pas sau de paralelism. 

Zgomotul produs de un angrenaj este un criteriu complex de calitate, care 
se folosește frecvent în ultimii ani pentru calificarea calitativă a unui 
angrenaj. 

Se indică drept criteriu de calitate pentru angrenaje mici și mijlocii utili- 
zate în construcția generală de mașini 75—85 phoni, la o distanţă de 0,5 m. 
La angrenaje mari se admit pînă la 100 phoni. 

Se recomandă următoarele măsuri pentru reducerea zgomotului din angre- 
naje : precizie (cost ridicat); flancare ; rugozitate scăzută a profilelor ; dinți 
înclinați, carcase și lagăre rigide ; grad de acoperire mare ; alunecare speci- 
lică redusă ; ungere abundentă cu lubritianţi vîscoși ; carcase. bine etanșate ; 
evitarea rezonanței (la carcase, arbori, roţi); rodaj (în gol și în sarcină); 
coroană dințată montată prin intermediul unor bolțuri din material plastic ; 
roți dințate din material plastic etc. 
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11. ANGRENAJE CILINDRICE CU DINȚI DREPȚI 


11.1. ELEMENTE DE GEOMETRIE ȘI CINEMATICĂ 


1[.1.Î. Cremaliera de referință. Dantura angrenajelor cilindrice cu profil evol- 


ventic este definită prin cremaliera de referință standardizată în STAS 821-63. 
Elementele geometrice ale danturii sînt exprimate în funcție de Irisul, 

în cazul angrenajelor puternic solicitate (dimensionate la limită), care 
lucrează la viteze mari (v. Anexa la STAS 821-63) se utilizează cîteodată 
angrenajele flancate. Flancarea are drept scop de a compensa variaţia 
pasului danturii de-a lungul liniei de angrenare datorită deiormării dinţilor 
sub sarcină. Această abatere, în lipsa flancării, are ca efeci contacte în atara 
liniei de angrenare, ceea ce la viteze mari produce Zgomoi Și șocuri mari 
în angrenaj. 53 

In afara cremalierei de referință STAS, se mai utilizează și alte tipuri de 


je st apt. De remarcat că unghiul de angrenare de referință admis 
astăzi aproape unanim egal cu 20%, a tost luat inițial 150. Unghiul de i 
prezintă avantajul unei lățimi mai mari a capului dintelui, ceea. ce Sie 
avantajos în special în cazul discurilor plane de rectificat dantura. Se folo- 
seste si un sistem combinat în care diametrul de divizare corespunde unii 
anumit modul m, iar elementele danturii unui modul mai mic m (Da=mz; 
do=fom' ; bo=(fo+too)m'). LL 
Se utilizează de asemenea o mare varietate de unghiuri de referinţă : 
op = 14930 ; 17930”; 18930”; 22*30/. Există o tendinţă spre unghiuri de refe- 
rință mai mari (25* și chiar 28%), întrucit cu creșterea unghiului crește şi 
capacitatea portantă a flancului dintelui. Deoarece cu creșterea ll 
apare însă pericolul ascuţirii, creșterea acestuia este așociată cu reducerea 
înălțimii dintelui (fo=0,8...0,9). | 
Există și soluţii pentru realizarea de angrenaje cu grade de acoperire 
mari (e > 2), prin utilizarea de cremaliere de referință la care fo= 1,25... l;3. 


1],1.2 


1.1.3. 
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In S.U.A. și Anglia, în locul modulului este standardizat Diametral Pitch 
(DP). Acesta reprezintă numărul de dinți pe un ol de diametru de divizare. 
Relația de transiormare între modul și Diametral Pitch este : 


« Calculul geometric al angr 


ale angrenajelor se poi determina în func 
de cremaliera de reterință utilizată s 
cazul roților cilindrice cu dinți înc 


unghiului de înclinare a dinţ 
dale și melcate, cunoașterea 


Dacă la danturare se utilizeaz 


[mm];  Dp= 24 


| 
mmm] Ea 


enajului cilindric. Toate elementele geometrice 


ție de numerele de dinţi ale roților, 
și de deplasările specifice de profil. In 
linaţi se impune cunoașterea în plus a 


ilor ; la angrenajele conice, pseudoconice, elicoi- 


unghiului dintre axe. 


ă cuţitul-roată, pentru calcului geometric 


al angrenajului respectiv trebuie cunoscute și elementele geometrice ale sculei 


(diametrul de vîrt al cuţitului-roată — D 
Calculul geometric al angrenajelor 
la cursul de Teoria mecanismelor. În | 


ee Și numărul său de dinţi — z, ). 
se execută pe baza cunoștințelor de 
ucrarea [25] se indică o metodă tabe- 


lară, bazată în parte pe noimograme, pentru calculul mărimilor geometrice. 


Acestea pot îi împărțite în 3 
4) Relaţii pentru calculul 
axe Ao, A, diametrele roților 


țimea dinților A (calculul acestor relații 
0) Relaţii pentru calculul unor m 


sională a angrenajelor, ca : 


de dinţi peste care se măsoară, lungimea Lp, 


role M, coarda constantă g, 


aceste mărimi se calculează numai acele care se 
cărora se realizează verificarea dimensională a 


grupe: 


unor mărimi constructive, ca : distanţa între 
: Das Dr Di De, unghiul de angrenare ar, înăl- 


trebuie efectuat cu mare precizie). 


ărimi necesare pentru verificarea dimen- 


lungimea nominală peste n dinți La, numărul 


diametrul roții măsurat peste 


, înălțimea la coarda constantă Re ete. Dintre 


tolerează și prin intermediul 
angrenajului respectiv. 


c) hRelaţii pentru calcului coeficienţilor de calitate ai angrenajelor, ca : 
rea, pătrunderea, gradul de acoperire și alune- 
carea între profile. De subliniat că acești coeficienți nu necesită un calcul 


ascuțirea, interierența, subție 


cu 0 precizie prea ridicată, 


motiv pentru care se 


acest caz, folosirea nomogramelor. 


uită după ce în prealabil s-a executat un calcul 
aproximaiiv de rezistenţă, care să permită determin 


Calculul geometric se exec 


Și ca urmare a modulului și 


a numerelor de dinţi. 


recomandă, îndeosebi în 


area distanței dintre axe 


Pe baza deplasărilor de 


profil alese și a mărimilor geometrice calculate se determină printr-un calcul 


cu rezistență mai exact, lățimea și materi 


durabilitate limitată, durata 
Alegerea deplasărilor specii 


sală prezintă avantaje importante 


Zătoare a profilurilor dinţilor 
tilului se pot obţine următoar 
a) evitarea interferenţei ; 


alul roților, iar la angrena jele cu 


acestora (v. și $ 12.346). 
ice. Deoarece angrenajele cu dantură depla- 


pentru fiecare angren 
ele avantaje ; 


se impune alegerea deplasării corespun- 


aj. Prin deplasarea pro- 


imiioanarororsnenaa, 
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b) creșterea rezistenței rădăcinii dintelui la rupere prin mărirea grosi- 
aia alunecării între flancuri, ceea ce contribuie la ala uzurii 
(în special la angrenaje care lucrează deschis) și a 7gomotu ui; adi și 

d) mărirea rezistenței flancului dintelui la presiunea de contact, prin 
mărirea razei de curbură a profilului ; 

e) realizarea unei distanţe impuse între axe ; ia ali 

f) posibilitatea trecerii dintr-un Sistem de dinţare într-altul, menţi 
raportul de transmitere și distanţa între axe; 

8) repararea roților dințate uzate ; A 

h) realizarea de condiții de frecare mai bune și deci a unui randamen 

i ridicat. | 
in deplasări de profil judicios alese se pot obține Anu pre las 
taje. In lucrările [12] și [24] se indică diferite sli A cat să alege a 
deplasărilor de profil optime pentru obţinerea unor anumite avan și 

În stadiul acutal al tehnicii angrenajelor trebuie recomandată A ac 
cu precădere a angrenajelor deplasate. Ele asigură angrena jalui evo va i 
o mare elasticitate, adică permit obținerea de proprietăți optime pen i 
condiţiile concrete constructive, funcționale și de exploatare i eta Mu 
angrenaj. Singurul neajuns este doar faptul că necesită calcule mai labo 
Sai deplasărilor specifice de profil este limitată de unele patul 
de calitate a angrenajelor, ca: ascuţirea dinților, interierența, subţierea, 
pătrunderea, gradul de acoperire și alunecarea între profile. îi eeiaiea ul 

- Ascuirea este limitată la s43>0,3 pentru roți din oțeluri îmbunătățite și 
la 5 >) 0,5, pentru roți din oţeluri călite. Interierența și subțierea si 
evitate cu ușurință prin alegerea de roți dințate cu numere ani. de il 
și de deplasări specifice pozitive. Cum ambele 97 ata al Aa i 
minante, interlerența și subțierea nu prezintă dificultăți. ANA AULEse per 
judicioasă a numărului de dinţi și a deplasărilor de profil poate îi evitată 
șI pătrunderea. E | 
Gel de acoperire este limitat inferior de clasa de precizie a pe i 
jului. În ctasele de precizie 3...6, e > 1.05; în calsa 7, e > 1.08% î. 
clasa 8, e >1,15, iar în clasele 9...12, e > 1,35. Nu are sens să se cau E 
construirea angrenajelor cu valori mari ale gradului de acoperire, E. 
cercetări experimentale au arătat că abia pentru e > 2 se obțin creșteri ale 
capacităţii portante a angrenajului [12]. | i | 
Notă. O serie de probleme privind: calculul angrenajelor bi că 
dinţi drepți ; alegera materialelor ; rezistenţe admisibile și soluţii uta 
tive ete. sînt în mare parte valabile și pentru angrenajele cilin rice Le 
dinți înclinați, precum și pentru angrena jele conice și elicoidale. De aceea 
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nu se va reveni asupra acestor probleme în capitolele respective, Cu alte 
cuvinte, angrenajul cilindric cu dinți drepți reprezintă angrenajul de bază 
în raport cu care se studiază și celelalte tipuri de angrenaje. 


CALCULUL ANGRENAJELOR CILINDRICE CU DINȚI DREPȚI 


. Cauzele ieșirii din uz a angrenajelor. Ca la toate organele de mașini și 
calculul de rezistenţă al angren ajelor trebuie să se axeze pe cauzele care 
pot duce la ieșirea acestora din uz. Angrenajele sînt însă organe de ma șini 
toarte complexe și, ca urmare, și cauzele care conduc la ieșirea lor din 
funcţiune sînt multiple. Aceste cauze pot îi grupate în două « categorii : cauze 
care duc la distrugerea flancurilor dinţilor și cauze care duc la ruperea din- 
ților. Fiecare dintre aceste deteriorări pot Îi produse de cauze funcţionale sau 
tehnologice, adică pot îi o urmare a unei proiectări și exploatări necorespun- 
zătoare (cauze funcționale) sau a unei tehnologii de fabricaţie greșite. 


În tabelul 11.2 se indică o clasificare a principalelor cauze care provoacă 
ieșirea din uz a angrenajelor. 


Tabelul 11,2 


Cauze de ieșire din uz a angrenajelor 


E progresivă 
—ciupire Ea IA 
—limitată 
—gripare 
—uzură abrazivă 
—Distrugerea —|—strivirea flancului 
flancurilor | 
. —coroziune de contact 


—isuri pe Îlance 


Cauze de ieșire— 
din uz a angre- 
najelor 


—exioliere 


—rupere prin oboseală 


— Ruperea 


el —|—rupere prin suprasareini 
dintilor 


—desprinderi de așchii 
Calculul de rezistență al angrenajelor constă în determinarea dimensiu- 
nilor minime ale angrenajului, la care nu are loc nici unul dintre jenome- 
nele de deteriorare amintite. 


Rr0Dle ina a Al IC pIRu dir uz a ANEI pale ar nu prezintă numai inte- 
aut ca urmare late de- 


o inăgarea unul ia set le i î. ie pe lila Cauze d s-au 


i] 


ambele contribuind la subțierea dinţilor, la creșterea 


cipala 


antrenat c 
dintelui. 


m. Ă 
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Țigitil Lal 2 Fig, 113. 


succedat în limp ; de exemplu, ca urmare a unei ciupiri progresive s-a pro- 


dus şi o uzură abrazivă datorită particulelor metalice depuse în lubrifiant, 
solicițărilor suplimen- 
cind în final la ruperea dinţilor (fig. 11.12). 

Ciupirea (Pitling, Vikraşivanie, Griibchenbildung, îig. 


tare dinamice, du 


11.13) este prin- 
auză de ieșire din uz a angrenajelor și în special a celor din mate- 


riale cu duriţăți mici și mijlocii (IHBs<Ţ 350). Fenomenul constă în desprin- 


derca unor așchii îine de pe suprafaţa flancurilor dinţilor şi formarea, ca 


urmare a acestor desprinderi, a unor ciupituri (gropiţe). Mărirea suprafeței 
aceslor gropițe, precum și a numărului lor duce la abateri mari ale flancu- 


rilor dinţilor de la forma corectă și deci la o angrenate în condiţii necores- 


punzătoare cu șocuri și zgomot. Ciupiturile pot amorsa de asemenea crăpă- 
uri care să 


i 


lucă la ruperea dinților prin oboseală. 

Fenomenul de ciupire este un fenomen de oboseală a materialului super- 
ficial al flancului dintelui. Apariţia și dezvoltarea ciupiturilor este influen- 
țată în primul rînd de mărimea solicitării de contact și de numărul de 
cicluri de solicitare. | 

Totodată materialul rezultat ca urmare 
de lubrifiant poate 


a fenomenului de ciupire fiind 
auza o uzură abrazivă accentuață a flancului 


Fiind un fenomen de oboscală, el nu se amorsează decît după cel puţin 
10%....2.10* cicluri. Tensiuni mai mari decît cele ce produc ciupituri după 
Aces st număr de cicluri provoacă strivirea flancului dintelui. 
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Fig. 11.14. Fig. 11.15. 

Mecanismul apariției ciupiturilor este următorul: datorită presiunii pe 
flancul dinţilor și a forței de frecare de alunecare între ilancuri în stratul 
superficial al îlancurilor dinţilor pot apărea crăpături care înaintează în 
material în sens contrar sensului forței de frecare care lucrează asupra 
flancului respectiv (fig. 11.14). 

Uleiul care aderă la suprafaţa flancurilor dinţilor, datorită sensului de 
înaintare a punctului de contact al acestor îlancuri va îi presat în crăpă- 
turile de pe suprafaţa piciorului dinților, dar va fi expulzat din crăpăturile 
de pe suprafața capului dinţilor. (fig. 11.15). | 

Uleiul presati în crăpăturile de pe suprafeţele picioarelor dinţilor acţio- 
nează ca o pană, rupînd în cele din urmă materialul dintre crăpătu ră și 
suprafaţa flancului dintelui și formînd astiel o gropiţă (ciupitură) pe supra- 
fața flancului dintelui. i 

Din cele de mai sus rezultă că ciupiturile vor apărea iniţial cu prepon- 
derență pe suprafaţa piciorului dinţilor, și anume mai devreme la pinion, 
care suferă în același interval de timp un număr mai mare de cicluri de 
solicitări. Zona cea mai periclitată va fi zona angrenării singulare, unde 
sarcina este preluată de o singură pereche de fHancuri. Această zonă, !a 
angrenajele zero se găsește de o parte și alta a cercului de rostogolire și 
cuprinde aproximativ o treime din înălțimea capului și piciorului dintelui. 
Ciupiturile apar în mod obișnuit în zona din imediata apropiere a cercurilor 
de rostogolire, unde viteza de alunecare a flancurilor este mică, deci coefi- 
cientul de frecare și forța de frecare de alunecare au valori mari și se produc 
primele crăpături în stratul superticial al materialului dinţilor. O altă zonă 
de apariţie a primelor ciupituri este zona începutului angrenării singulare, 
unde presiunea pe flancuri este maximă. Ciupiturile pot apărea și în zona 
intrării în angrenare (zona angrenării duble) a piciorului pinioanelor cu 
numere mici de dinţi, deoarece aici presiunea de contact este foarte mare, 
punctele acesiea găsindu-se în apropierea cercului de bază, unde raza de 

a 
N 


| 
i 


spies PO e EEE COTAT ERETOBOTESCEDR A. 


_ TRANSMISII PRIN ANGRENARE | 339 


ERA GC 5 8 REP ROTTERDAM EROI 


curbură a profilului este foarte mică. La pinioane de durități pînă la 350 HB, 
fenomenul nu este atît de periculos, datorită deformărilor plastice care duc 
la o reducere a valorilor maxime ale presiunilor de contact. La roți cu 
flancuri dure, aceste ciupituri inițiale pot reprezenta concentratori de ten- 
siune care să ducă la ruperea dinţilor prin oboseală. 

Trebuie subliniat că cele de mai sus se referă la apariţia ciupiturilor 
iniţiale. După un timp de funcţionare, ciupiturile se extind pe toată supra- 
iața flancului dintelui (ciupire progresivă). Există și cazuri cînd apare numai 
un număr mic de ciupituri mici (diametrele gropiţelor sînt maximum de 
0,5 mm) și care nu cresc nici în mărime și nici ca număr. Primul aspect al 
fenomenului (ciupirea progresivă) duce la distrugerea în timp a angrena- 
jului și se datorește faptului că presiunea de contaci efectivă depășește în 
zona de formare a ciupiturilor, rezistenţa limită la ciupire a materialului 


"suprafeţei flancurilor dinţilor. Al doilea aspect al fenomenului nu este dău- 


nător pentru durabilitatea angrenajului și se datorește depășirii valorii 
limită a rezistenţei la ciupire a materialului suprateţei flancurilor numai 
local, datorită unor defecte mici de prelucrare sau montaj sau a unor rugo- 
zităţi prea mari, care odată eliminate prin rodare, fenomenul de ciupire se 
oprește (ciupire limitată). 

La roți dinţate cu dinţi înclinați din oțeluri cu durități mici și mijlocii 
(HB << 350) și avind peste 20 de dinți, ciupiturile apar cu preponderență 
în zona cilindrilor de rostogolire. 

Deoarece sarcina se transmite între flancurile conjugate prin înter- 
mediul filmului de lubrifiant care aderă la cele două suprafeţe, întreruperea 
acestuia influențează în mod hotăritor rezistența dinţilor la ciupire, prin 
creșterea forței de frecare dintre dinţi. Ca urmare, asupra fenomenului de 
ciupire va influența în mare măsură viscozitatea și onctuozitatea lubritian- 
tului, cît și înălțimea rugozităților suprafeţelor 'dinților. 

Griparea (Scoring, Zaedanie, Pressen, fig. 11.16), reprezintă o deterio- 
rare în formă de sudură cu adincituri și zgîrieturi în direcția mișcării de 
alunecare, pornind din zone supuse concomitent la presiuni și viteze de 
alunecare mari, 

Spre deosebire de ciupirea și ruperea la oboseală, care se produc abia după 


un anumit număr de cicluri, griparea se poate produce imediat ce un angre- 


naj nou a fost supus la sarcina și viteza sa nominală. Ca și la ciupire, se 


Fig. 11.16. 
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poale produce și o gripare limitată, cauzată de concentrarea sarcinii numai 
DE o zonă limitată a suprafeței active a dintelui. Indată ce datorită gripării 

este asigurată o repartizare uniformă a sarcinii pe întreaga suprataţă a 
dintelui, fenomenul de distrugere se oprește. 

Cauza gripării o reprezintă întreruperea filmului portant de lubrifian i 
Ca urmare, uleiurile vîscoase și pui cu aditivi (v. Cap. 20) prezintă ur 
Esi eficace de evitare a acestui enomen ua ător. De aser menea oul 
lăţi mari ale supratețelor dinţilor, pt unecări speciiice mari, cît i abateri 
importante de pas și profil contribuie. la apariția gripării, Se SR ai tată de 
asemenea că împerecherea unor oțeluri de calităţi diferite și în special de 
durități diferite (de exemplu un pinion cementat cu o roată din oțel îmbu- 
nătățit) au ca efect reducerea pericolului de gripare. Pentru evitarea gripării 
se recomandă de asemenea un bun rodaj al AUG aula 

Dacă se constată din timp la un angrenaj apariţia gripării, angre- 
najul mai li fi salvat prin îndepărtarea zonelor distruse și utilizarea 
unui lubrifiant mai vîscos sau aditivat. 

Uzura abrazivă ! (Abrasive wear, lznos, Schleifverschleiss) reprezintă o 
îndepărtare a unor particule fine de pe suprafaţa dintelui datorită alune- 
cării în condiția existenței unor particule abrazive între dinţii în contact, 

Uzura abrazivă poate avea loc și atunci cînd lubrifiantul e curat, dacă 


acesta este prea fluid și viteza de alunecare este prea mică, încît nu sînt - 


create condiții pentru formarea unui strat portant de lubrifiant, S-a con- 
statat de către mai mulţi cercetători că și la roţi dințate, ca și la lagăre sub 
o anumită viteză are loc frecare sen mitluidă, iar peste o anumită viteză 
frecare fluidă. 

Uzura abrazivă este deosebit de pericutoasă îndeosebi la roți cu straturi 
superficiale dure (cementate, călite superficial cu CIF, nitrurate etc.), căci 
în urma îndepărtării prin uzură abrazivă a stratului superticial dur, capa- 
citatea portantă a angrena jului scade foarte mult. 

Se poate produce și o uzură specială în apropierea rădăcinii dintelui la 
roți dinţate cu numere II de dinţi, dacă nu s-au luat măsuri pentru evi- 
iarea interferenţei. Un ienomen similar se produce și atunci cînd distanța 
dintre axe este prea zisa 

Strioirea flancului (holling, Plasliceshoe lecenie, W alzoerformung), COD- 
stă în deformarea plastică a proilelor, lormîndu-se în zona polului angre- 
nării pe dinţii roților motoare adîncituri, iar pe cele conduse ieșituri. Feno- 
menul se produce la roțile dinţate din oțeluri moi (HB < 200), la o ungere 
insuficientă și viteză sc ăzută. 

În cazul roţilor dinţate care stau lung timp în repaus sub sarcină se 
poate produce fenomenul de coroziune de contact. Pentru evitarea întrării 
oxizilor produși în ulei, ceea ce ar contribui la o uzură abrazivă intensă, 
uleiul impurificat trebuie filtrat. 

fisurile pe flanc (Craching, Spannungsrisse) se produc ca urmare a unor 
tensiuni remanente datorită unor tratamente termice defectuoase. 

1 Deoarece și ciupirea sau griparea reprezintă și ele, de fapt, fenomene de uzură ale 
profilului, pentru a evita contuzii s-a denumit acest fenomen uzură abrazivă. 
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Exjolierea (Case crushing, Abblătterung) se pro- 
duce și ea datorită unor tratamente greşite de cemen- 
tare sau călire superficială, cînd stratul dur se des- 
prinde de pe miezul moale al dintelui. 

Ruperea dinților prin oboseală (Fatigue breakage, 
Ustalostnaia polomka, Ermiidungsbruch ) este priii- 
iu cauză de ieşire din uz a angrenajelor din ol! 

cu flacuri dure și a angrena jelor din materiale plas- 
tice. Fenomenul se datorește încovoierii repetate sau 
alternante a dintelui (în cazul rotirii în ambele sen- 
suri sau al unor roți dințate intermediare), ceea ce 
poate conduce la formarea unor fisuri de oboseală și ia dezvoltarea acestora 
pînă la rupere. | 

Fisura începe de obicei în areptul racordării dintre dinte și corpul roții 
unde se produce o puternică concentrare de tensiuni, Secţiunea de rupere, 
ca la orice rupere prin oboseală, se caracterizează printr-o zonă netedă 
corespunzătoare zonei de formare a Hsurilor iniţiale și o zonă zgrunțuroasă 
care corespunde secțiunii rupie brusc, atunci cînd în aceasta s-a depășit 
rezistența la rupere statică (îig. 11.17). 

Rezistența dinlelui la rupere prin oboseală poate îi mărită prin deplasări 
pozitive de profil, MATIA razei de racordare, ecruisarea zonei de irecere 
de la dinte la obadă, mărirea modulului, alegerea unui material cu o rezi- 
stenţă mai mare la pa sală, 

Ruperea dinților prin suprasarcini (Overload Breakage, Vnezapnaia po- 
lomka, Gewaltbruch) se produce datosită unor supraîncărcări (statice sau 
mai frecvent de şoc). Secţiunea de rupere prezintă o suprafaţă zerunţuroasă, 

La roți călite, cu deplasări specitice pozitive mari, la care lățimea vîriului 
dintelui se este mică (ses < 0,3 m; m — modul), se poate rupe virtul dintelui, 
La roțile dinţate cu dinți înclinați și în V și la cale cu dinți drepți la care 
repartizarea sarcinii de-a lungul dintelui nu este uniformă, se rupe adesea 
colțul dintelui (fig. 11.18), 

Se mai prod UC ruperi care pornesc din zona cercului de rostogolire, ca 
urmare a ciupiturilor ce reprezintă concentrațori puternici de tensiune. În 
asemenea caz trebuie considerate ciupiturile drept cauze ale ieșirii din uz a 
angrenajului. 

Desprinderile de așchii (Spalling, Absplittern) au loc în special la roţi 
dințate cementate, constind în des prinderea de așchii de pe o mare parte a 
suprateței dintelui, ca urmare a formării și dezvoltării unor fisuri de oboseală 
(fig. 11.19.). | 

In concluzie, într-o diagramă calitativă viteză-încărcare se pot reprezenta 
domeniile în care este preponderentă o cauză sau alta a deteriorării angrena- 
jelor (fig. 11.20). 

in zona / este preponderent pericolul de uzură abrazivă din cauză că 
îiimul de Inbrifiant nu asigură o portanță suficientă. 
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Fig. 11.19. Fig. 11.90. 


„Zona 2 este zona optimă de funcţionare a unui angrenaj, cu condiţia ca 
lubritiantul să fie lipsit de impurități și de acizi. 

Zona 3 corespunde la viteze foarte mari, cînd devine preponderent peri- 
colul de gripare, din cauza temperaturilor mari produse de alunecările rela- 
tive dintre dinţi care au ca urmare scăderi ale viscozității lubrifiantului. 

Zona 4 reprezintă zona apariţiei ciupiturilor, iar zona 5, cea a ruperilor 
prin oboseală. 
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Tensiunile nominale și cele reale din angrenaje. Angrenajul fiind un 
organ de mașină deosebit de complex, tensiunile nominale calculate diferă 
substanţial de tensiunile efective. Astiel, de exemplu, la calculul rădăcinii 
dintelui, tensiunea efectivă diferă de tensiunea nominală, depinzind de coe- 
ficientul de concentrare de la baza dintelui și de tehnologia de fabricaţie a 
roții, prin tensiunile interne pe care le produce (călire superlicială, cemen- 
tare, îmbunătăţire etc. v. $ 11.3). 

La transmiterea puterii între cele două roţi ale unui angrenaj, de obicei, 
repartiția sarcinii de-a lungul dintelui nu este uniiormă, iar dacă sarcina este 
preluată teoretic de doi dinți nu se știe dacă într-adevăr acest lucru are loc, 
iar dacă are loc nu se cunoaște modul cum este repartizată sarcina pe cei 
doi dinţi aflaţi concomitent în contact. Abateri de pas sau profil au ca efect 
aceelerații și întîrzieri care produce sarcini suplimentare dinamice. 

Problema este și mai complicată la angrenaje cu dinţi înclinați, la care 
sarcina acţionează asupra dintelui după o linie înclinată, braţul momentului 
încovoietor fiind variabil de-a lungul dintelui. Probleme și mai complexe apar 
la angrenajele conice cu dinţi înclinați și curbi, la angrenajele pseudoconice, 
elicoidale sau melcate. 

Din aceste cauze pentru calculul tensiunilor efective trebuie introduși o 
serie de factori de corecție care ţin seama de formă, material, tehnologie, 
precizie, condiţii de funcționare și care afectează tensiunile nominale. Ale- 
gerea factorilor de corecție care să permită calculul unor tensiuni cu ade- 
vărat reale este o problemă foarte dificilă și încă nerezolvată în întregime 
pînă în prezent. 

O dată calculată tensiunea efectivă se pune problema comparării acesteia 
cu rezistența admisibilă. Dacă pentru rezistența flancului dintelui la ciupire 
există mai multe date experimentale, pentru rezistența flancului la gripare 
și uzură există foarte puţine date experimentale sau ele lipsesc cu desă- 
vîrşire. Pentru calculul rădăcinii dintelui la rupere prin oboseală, deoarece 
lipsesc date privind rezistenţa dintelui dintr-un anumit material la oboseală, 


_se utilizează drept rezistență admisibilă o mărime calculată pe baza rezis- 


tenţei la oboseală a materialului roții dințate determinate pe epruvete stan- 
dard la un ciclu alternant simetric, ceea ce reprezintă o aproximare destul 
de îndoielnică. 

Din acest motiv, tendinţa actuală este de a determina rezistenţa limită (la: 
ciupire, gripare, uzură, rupere prin oboseală etc.) direct pe angrenaje. În 
felul acesta relaţiile de calcul reprezintă, de iapt o comparaţie între angre- 
najul proiectat și angrenajele încercate pe stand sau cele care au dat satis- 
facţie în exploatare. Dacă este posibil, chiar angrenajul proiectat va fi încer- 
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cat pentru a se stabili valorile reale ale tensiunilor limită la care funcționarea 

angrenajului este încă corespunzătoare (v. și $ 17.8). îi 

Pentru a apropia tensiunea nominală de cea reală se utilizează coeficienţi 
de corecție. În literatura de specialitate se întîlnesc nenumărați asemenea coe- 
licienţi de corecție. Din analiza acestora rezultă că cei mai importanţi coe- 
licienţi de corecție întilniţi la cei mai mulți autori sînt : coeficientul dinamic 
și coețicientul de repartizare neuniformă a sarcinii pe dinte. 

„Coeficientul dinamic, Ka. Se constată că datorită defectelor de prelucrare 
și montaj, cît și constantei elastice variabile a dintelui la parcurgerea liniei 
de angrenare se produc acceleraţii și întirzieri. i | 

Abaterile pasului pe cercul de bază, defectele de profil, abaterile pasului 
circular, abaterile cumulate de pas, excentricitatea roţilor si defectele de 
montare influențează mărimea solicitării dinamice. Astiel, abaterile pasului 
de bază p, pot produce două feluri de solicitări dinamice. În cazul cînd 
pasul de bază al roții conduse este mai mare decit pasul de bază al pinionu- 
lui (Poa > Po) se produce un șoc datorilă intrării în angrenare în afara 
liniei de angrenare (fig. 11.21). | 

In cazul cînd pyp < Pus» se observă în figura 11.22 că șocul se produce 
datorită jocului care apare între dinţii roții conducătoare și ai celei conduse. 


A67> Pâz 


Fig. 1122 


Srfuația /inifrală Srtvația următoare 


TRANSMISII PRIN ANGRENARE : pt dle ate cita as, 


REA REPARE 6 tt TOO CET ORĂ E ROTTEN e E E DEO PR CEC FR PODEA 


Contactul dintre doi dinţi anteriori s-a terminat, în timp ce o altă pereche 
de dinţi încă nu a întrat în contact, ceea ce duce la accelerarea roții motoare 
și la intensiticiarea efectului de șoc la intrarea în coniaci a dinților. 

Datorită deformaţiei elastice a dinţilor se produc șocuri la roți absolut 
precis prelucrate, căci în momentul intrării în angrenare, dinții se aplati- 
zează şi se încovoaie sub efectul sarcinii, din care cauză în momentul întră- 
rii în angrenare pasul de bază al danturii roții motoare se micșorează, iar 
cel al roții conduse se mărește față de valoarea teoretică. Ca urmare, în 
momentul intrării în angrenare vîriul dintelui roții conduse se ciocnește de 
suprafaţa piciorului dintelui roții motoare, ceea ce produce vibrații, zgomot și 
mers neliniștit. în prezent există tendința de prevenire a acestor fenomene 
prin fancare. 

Pentru determinarea coeficientului dinamic se consideră raportul dintre: 
forța totală, constind din suma dintre forța tangenţială F+ și forța dinamică 
Fa, și forţa tangențială : 

F+Fy 


ial:7 


(11.1) 


Deoarece acest coeficient depinde de o complexitate mare de factori, în 
prezent nu există o vedere unitară asupra mărimii și relațiilor de calcul 
ale acestui coeficient. Valorile care i se atribuie de către diferiţi cercetători 
variază de la simplu la dublu şi mai mult. | 

Astfel, A.G.M.A. (American Gear Manufacturers Association) recomandă 
pentru roţi precise care lucrează la viteze o > 20 m/s: 


res al d (11.2) 


a j i . 4 > U ie 
Hiitte recomandă pentru calculul lui Kg relaţia : Kg=l- ir) (o în m/s). 
E. Buckingham recomandă o relaţie care ţine seama și de eroarea 


VI) 


cumulată de pas Eep pentru calculul forței dinamice Faq: 


V (Ft CEepB) A 
Pepe Pe [kgt] (11.3) 
D-+0,15 | Fp+- CEB | 


unde : 
v este viteza periferică, în m/s ; 


za în ea cata Oi 
C — coeficient de rigiditate a dinţilor | Spa a) 
B — lăţimea roții, în cm. | 
A. 1. Petrusevici recomandă utilizarea relației urmățoare, care 
line seama de defectele pasului de bază Ape: 


Pa=0,80B VO pat, LA) 


unde A este distanţa între axe, în cm. 
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Coeficientul dinamic 


Clasa de Duritatea superficială is es „VIZA sti ice alde AIR SR E ea i OI e — 
precizie a dinţilor, HB <I <3 < <2 | S18 | 25 
ital ae îs It ENE RONI Da PCA AA e i A E AM 
350 citi Srepii | — îi 1,20 1,30 — 
5 dinţi înclinați — — 1,00 1,10 1,20 | 1,40 
int; e da în a i 
350 cint EReD 1,20 1,30 
dinți înclinați m. — 1,00 1,00 1,10 | 1,20 
350 dinţi Grepli ui 1,25 1,45 1,55 — — 
2 dinți înclinați — 1,00 1,00 1,20 1,30 | 1,50 
355 dia d — 1,20 1,30 1,40 Pa a 
dinți înclinați Ea 1,00 1,00 1,10 1,20 | 1,30 
350 i, ECPAI 1,00 1,35 1,55 2 — 
3 dinți înclinați — 1,10 1,30 1,40 — — 
350 dinți drepți 1,00 1,30 1,40 — — — 
dinți înclinați ep 1,10 1,20 1,30 — — 
dinți drepţi 1,10 28: RE Las cai 
<350 in CEBțU | R 1,45 
9 dinți înclinați — 1,20 1,49 — — — 
aaa dinţi. drepţi 1,10 "1,40 — — 3 — 
dinți înclinați — 1,20 ” 4330 — — — 
In calculele practice, coeficienţii dinamici se aleg în funcție de viteză și 
clasa de precizie a angrenajului, impunîndu-se precizii ridicate pentru viteze 


periferice mari ale roților (tabelul 11.3). 

Coeficientul de repartizare a sarcinii K,. Cercetări experimentale au ară- 
tat că sub sarcină se produce o repartiție neuniformă a acesteia de-a lungul 
dintelui. Cauzele acestui fenomen sînt : 

a) abaterea de direcţie a dintelui, cauzată de defectele de prelucrare a 
roții dințate ; | 

b) abaterea de la paralelism a angrenajului, cauzată de defectele de pre- 
lucrare și de deformarea sub sarcină a carcasei ; 

Cc) deformarea arborilor sub sarcină la încovoiere și în cazul pinioanelor 
lungi Ri mare și la torsiune. 

Asupra repartizării sarcinii pe dinte influențează și poziţia roții față de 
reazeme. La o așezare simetrică a roții față de reazeme, încovoierea iniluen- 
țează mai puţin repartizarea sarcinii pe dinte decît la o așezare nesime- 
trică (fig. 11.23). 
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Fig. 11.3, Fig. 11.24, 


Asupra repartizării sarcinii pe dinte mai iniluențează și construcția roții 
(rigidă sau elastică) și duritatea dinţilor. În cazul dinţilor avînd duritatea 
HB < 350, în timpul funcţionării se produce o rodare a dinţilor, ceea ce 
duce la o repartizare mai uniformă a sarcinii pe dinte, din care motiv 
coeficientul de repartizare K,„ se poate reduce. 

Utilizarea dinţilor în formă de butoiaș (fig. 11.24) duce la o repartizare 
mai uniformă a sarcinii pe dinte. Acești dinţi au la margine o grosime 
ceva mai mică (cu 0,01... 0,025 mm), ceea ce îace ca în gol dinţii să fie 
în contact numai la mijlocul lor. În sarcină însă, datorită presiunii de con- 
tact, răsucirii roților și deformării arborilor, sarcina se repartizează pe 
dinţi mai uniform decît în cazul roților dințate obișnuite. 

Şi în ceea ce privește valoarea coeficientului de repartizare K, există o 
mare varietate de păreri. Astfel, unii autori propun chiar, ţinind seama de 
clectul de rodare, ca în cazul roţilor dinţate avînd durități sub 350 HB să 
se ia Kr=|. ȘI i | 

În calculele practice se utilizează coeficienţii de repartizare Kr în funcţie 
de va (î+1) [(p4 =B/A4)], de poziţia roții dințate pe arbore și de rigiditatea 
arborilor (fig. 11.95). In cazul roților dinţate cu duritatea HB < pita 
cientului K,din figura 11.95 se poate reduce conform relaţiei : Kp= 5 i 

Ca urmare, în relaţiile de calcul se amplifică sarcina pe dinte cu un 


coeficient K= Ka - 


Fortele care acţionează pe dinţii și arborii angrenajului cilindric cu dinți 


drepți. La transmiterea energiei prin intermediul dinţilor aflați în CON- 
tact de la o roată la cealaltă, dintele este încărcat cu o forță Q dirijată după 


direcţia liniei de angrenare (fig. 11.26). | 
Intre forța normală pe dinte Q și forța tangenţială F+ se poate scrie re- 


laţia : 


UL5) 
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Ar Fig. 11.25. 
745 zi 


EI 


| 
Roti în consolă 


0 asezale S/Metrie 


710 l- , ME e > fată d reazeme 


| N (pă 
j m ia e 


Di 06 08 E /2 14 16 18 20 22 24 26.28 30 
Ya (n) 


Deoarece forța Q este înclinată faţă de normala la axa centrelor cu un- 


ghiul de angrenare a, apare și o componentă radială Fi . 


Fig. 11.26. 


Fr=Frigo=Q sina. (11.6) 
Forţa tangenţială este : 
„Me _ 10% 9,75-10P 
ÎI me e lee, o a N]; Fps koți, j 
LA R, oki ] A n, Rr lg | (| 1.7) 
în aceste relaţii : P[kW]; R,[mm]; a[rot/min]; w[rad/s]. 
Inlocuind valoarea lui /, din relaţia (11.7) în (11.5) se obține: 
10%P 9,75+105P 
i da E a | + PRE aul A ai 
Rp COS a, IN: 20 Ry COS ap [kgf]. (11.5) 
Din teoria evolventei se știe că: 
Ri COS ar = Rai COS %9 
și deci: 
Mp Mu 2My 
Sr, Ru Cosa,  RayCOs0o —MMzi COS” (11.9) 
10%p. 9,75-105P | 
aRarcosaa ÎN O mpRarcosao LEE: 
(11.10) 


__1,95+108p 
| | az oase [kgf]. 


727 COS &p 
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Adeseori prezintă interes exprimarea forțelor în funcţie de distanţa din- 
tre axe. 
Serii: 
A= Ru E Ra = Rr (î + i); 


rezultă : 


Și ca urmare: 


_ Ma (it) 1) Ma Cr) 
Oe Rooaa, Adds cu, UL) 
Sail ; 
IO Piti) o _9,75*105P (EI 
= orAcosa INI pacosa KE (11.12) 


(Semnul minus pentru angrenaje interioare) 


Calculul dintelui la rupere prin oboseală. La transmiterea energiei prin 


intermediul dinţilor aflaţi în contact, dintele este încărcat cu forța Q diri- 
jată după direcţia liniei de angrenare (fig. 11.27). 

Forţa Q se descompune în două componente : o componentă tangenţială, 
Fr=Q cos şi o componentă radială, F-—Q sin, unde y este unghiul de 
angrenare corespunzător cercului de vîrf al roții. 

Componenta tangențială produce tensiuni de încovoiere și foriecare, iar 


componenta radială produce tensiuni de compresiune, dintele putînd Îi con- 


siderat ca o grindă încastrată, încărcată cu o forță înclinată, 
în momentul intrării în angrenare, cînd braţul momentului încovoietor 


„este maxim, de obicei se găsește încă o pereche de dinţi în angrenare, căci 


s>>1 (e — gradul de acoperire). 
Deoarece la angrenare, în afară de rostogolire are loc și o alunecare între 
flancuri, în afară de forța Q acţionează asupra dintelui și o forță de îrecare 


O, dirijată în sensuri opuse de o parte și de alta a polului angrena jului, 


întrucât aici se produce o schimbare a sensului acestei forțe (fig. 11.14). 
Deoarece forța care acţionează asupra dintelui este variabilă (de obicei 
pulsatorie și cîteodată alternantă), trebuie să se ţină seama la calculul ten- 


siunii efective, respectiv la determinarea rezistenţei admisibile, de eiectul 


concentrării de tensiuni la rădăcina dintelui. 


Dar rezistența dintelui la rupere prin oboseală mai este influențată și de 
alți factori, ca : forma și dimensiunile dintelui, viteza, precizia de prelucrare 


și mărimea maselor în mișcare (prin factorii dinamici pe care-i produc), 


tipul sarcinii (constantă variabilă, cu șocuri, supraîncărcări), felul mate- 
rialului folosit pentru confecționarea roții dințate și caracteristicile sale 
mecanice. 
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Fig. 11.27. Fig. 11.28. 

Din cauza acestei mari complexităţi de factori care influențează asupra 
rezistenței dintelui la rupere prin oboseală s-a impus introducerea unor 
ipoteze simplilicatorii și, în funcţie de acestea, au apărut și numeroase 
metode de calcul. Dintre acestea s-a răspîndit la noi metoda de calcul intro- 
dusă de W. Lewis și completată ulterior de alţi cercetători. 

in această metodă de calcul se admite sarcina concentrată pe vîrful dinte- 
lui, luîndu-se în considerare tensiunile produse de cele două componente ale 
iorței Q : forțele Frși F, (fig. 11.28). 

Cu toate că pe faţa întinsă a dintelui tensiunea rezultantă este mai mică, 
calculul se execută pentru punctul B de pe fața întinsă, deoarece s-a con- 
statat că lisurile de oboseală pornesc de pe această suprafață, cu toate că 
tensiunea maximă are loc pe faţa comprimată (unde tensiunea de încovo- 
iere are ca efect tensiuni de compresiune). Această contradicție se explică 
prin faptul că materialele prezintă rezistenţe la oboseală mai mari în dome- 
niul tensiunilor medii negative decît în cel al tensiunilor medii pozitive. 

În acest caz, tensiunea rezultantă este : 


Qcos ih; ' Qsin ţa 
[3 rară 9; ea [9% e au RE IRI IRI A INI [ori PRODI 2 3 


dap Şi hi=asp, 
se obține: 
Q /Gapcosy sin Bo recul 
Q az pa mm RAI] [ID i e 


| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
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i | 
al Alea a Ie 08 A 
i | | 
a Bulei iz zi ele cezle aa Sl mei AP H—- | 
| z ȘI 133 PRERE PENE a i ENA SE SERE Lai! SP esa [80 
40 50 60 509 Im 750 200 307 400 BUD mo 
——— (76) 


Fig. 11.29. 


| 


(31.14) 


& 
%] l 


i se spune coeficient de formă. 

In figura 11.29 sînt reprezentate valorile coeficientului de formă y 
pentru diferite numere de dinţi și valori ale deplasărilor specifice, pentru 
roți dințate executate prin rulare cu scule cu profil de cremalieră. 

în cazul cînd dintele este scurtat, noul coeficient de formă se găsește cu 
suticientă aproximaţie înmulțind valoarea lui g din figura 11.29 cu raportul 
iii 28 h fiind înălțimea efectivă a dintelui. 

in cazul roților dințate cilindrice cu dinţi înclinați sau al roților dințate 
conice, la determinarea coeficientului de formă se va lua numărul echivalent 
de dinți 2. În cazul roților dințate cu dantură interioară, coeficientul de 
tormă se calculează cu relaţia : 


y=y +29), (11.15) 
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„unde y este coeficientul de formă al roții cu dantură exterioară avind 
același număr de dinţi ca și roata dinţată cu dantura interioară. | 
Relaţia (11.13) devine: 


Q = Bpyo= Bnmyo. (11.16) 
Pe de altă parte [relaţiile (11.8) și (11.10)]: 
Cut e a aaa MUIE ana 2 DROP, 
005%, OR Cosa O“ zi Cocap” 
egalînd relaţiile (11.16) și (11.10) se obține: 
PR aL RR 
o nooy22,y B cos ag 
sau : | 
___ 6,8=105KP pi d up ABB lOORE cita 3 1.17 
O za “om By [N/mm 4 G == “mezi By [kgt/mm le (| e] 7) 


Penţru dimensionare se scrie ; 
B="W4 * Ao 
(valorile lui p se aleg din tabelul 11.4). 


Trebuie menţionat că se utilizează adesea și alți coeficienţi de lățime: 


_B STI a B, 
mm respectiv Wp = p, 


Între acești coeficienţi există următoarele relaţii : 


Se recomandă limitarea lăţimii roților dințate, pentru evitarea repar- 
tizării neunitorme a sarcinii pe dinte. 


Tabelul JI. 


PB 
Coeficientul vw = A 
Tipul transmisiei VA 

Transmisie deschisă 0,1.. 0,3 
Reductoare 
a) rapide — v=—8...25 m/s ST0,3 
b) obișnuite v=—2... 10 m/s 0,6 
c) lente 0=1...3m/8 SI,0 
Cutii de viteze cu roţi baladoare 0,12,..0,15 


E ud 


| 

| 

i 

| 
it 
a 


curma seste na pie 
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Exprimînd m în funcţie de Av: 


se obține: 
3! KP(+ Bz 


(în uiități SI) : Ao=55,5 aer [| nam | 

C 
în unități MKIS) : Ao=5 -3 /KPUE Dă, ic 
(în unități MKIS) : Ao=54,5 paz III 


Dimensionarea se execută în funcție de distanţa dintre axe, A, deoarece 
aceasta este o mărime care caracterizează în mod sintetic gabaritul unui 
angrenaj. Avînd calculată distanţa dintre axe, celelalte mărimi geometrice 
rezultă în mod implicit. 

Citeodată prezintă interes exprimarea tensiunii o în funcție de momentul 
transmis Mn. Relaţia de calcul în acest caz este independentă de sistemul 
de unităţi : | 


pe il (11.20) 


În cazul cînd se ţine seama de faptul că asupra dintelui acționează 
întreaga forță Q abia în punctul singular de angrenare G;, atunci se obțin 
valori mai mari ale coeficientului de îormă decît cele de mai sus. 

Atunci cînd este asigurată repartizarea sarcinii pe doi dinți se poate 
recomanda utilizarea acestui coeficient de formă în funcție de gradul de 
acoperire, 

Aceasta are loc la roţi dințate precis prelucrate, la care pasul este con- 
stant. Dudley indică următoarele valori limită ale abaterii pasului de 
angrenare la care încă se realizează repartizarea sarcinii pe două perechi 
de dinți în zona angrenării duble (tabelul 11.5). 


Tabelul 11.5 


Valorile limită ale abaterii pasului de angrenare pentru roţi cilindrice din oţel 


Abateri pînă la care se mai Abateri ia care nu se mai 
produce repartizarea produce repartizarea 
sarcinii fum] sarcinii [um] 


Număr de dinţi la pinion Zi a - ” 7 


Forţa periferică pe unitatea Forţa periferică pe unitatea 
de lățime IN/mm] de lăţime |N/mm] 


100 200 400 100 200 400 
18 11 20 40 17 31 66 
20 9 17 31 17 31 66 
25 6 14 26 17 31 66 
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Prin abaterea pasului de angrenare se înțelege suma abaterilor pașilor 
pinionului, ale roții conduse și jumătate din abaterea de profil. 

În cazul cînd condiţia de repartizare este îndeplinită, se poate considera 
forța concentrată pe vîriul dintelui împărțită prin gradul de acoperire e. 


î i - z. Fe MP 
În acest caz, în relaţiile de calcul de mai sus se vor introduce: + -— şi-—» 


Rezistența adrmisibilă la rupere prin oboseală, în cazul în care nu s-a 
determinat prin încercări directe pe roți dințate, se calculează ţinîndu-se 
seama de ciclul solicitării și de concentrarea tensiunilor la rădăcina din- 
telui. De obicei ciclul solicitării este pulsator și numai în cazul roților dințate 
care lucrează alternant sau al celor intermediare ciclul este aliernant. 


9) = a Lă e L] x. 
în cazul ciclului pulsator la care ov=om=-"5 rezistenţa admisibilă este : 
PR 
gg e (11.21) 
e IN 
c (x, ui =] 
Or 
iar în cazul ciclului alternani : 
Le Pi | P 
INI apa ud 29 
Sa = 3. (11.39) 


Valorile rezistenţei la oboseală pentru unele oțeluri standardizate sînt 
indicate în tabelele 1.14...1.21. Aceste valori sînt valabile pentru 
Ne 107 cicluri. Dacă Ne< 107, se introduce un coeficienț de durată 


9 Ta? 
Ka=3/ N. Relaţiile (11.21) şi (11.22) devin: 
a i 
2Ke; Ko me i XI 
Bg a e (11.93) 
€ x, | 1] g 


Coeficientul efectiv de concentrare K, depinde de raza de racordare de la 
baza dintelui, de material, de tratamentul termic sau termo-chimic și de 
deplasările specifice de profil. In tabelul 11.6 se indică valorile coeficien- 
ților efectivi de concentrare. 

Valorile coeficienţilor de siguranță sînt indicate în tabelul 11.7. 

Rezistenţele admisibile pentru roți din textolit, lignofol și poliamide sint 
indicate în figura 11.30 (pe baza încercărilor efectuate în laboratorul cate- 
drei de organe de mașini a 1.P.1.). 
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Va ie RTP CEE RALEA EEE tc ra 7 a EFES 


ta Tabelul 11.6 
Coeticientul efectiv de concentrare Kg 


Materialul şi tratamentul termic al roții dinţate 5<0 | 0<ta02 | 02 


Oțel-roţi normalizate, îmbunătăţite sau călite (în adincime 


sau superficial) 1,4 1,5 1,6 
bac Lă ? 

Oţel-dinţi cementați, nitrurați sau cianurați împreună cu 
racordarea Il 1,2 1,3 
Li , ? 
Fontă — 1,2 1,3 
Lă ? 


Materialul roții ) Tehnologia ici 
dinţate prefabricatului Tratamentul termic dintii 
Netratat 2,5 
Otel, fontă Turnare e Do a aut Na 
Recoacere, normalizare 
sau îmbunătăţire 2,0 
E rr | N PN IEN ERIC AR Aa e IRON eat SR 
Turnare sau A 
iorjare Cementare 2, 
Călire (HB > 350) 2,5 
Otel Călire superficială ” 
Forjare a 
Normalizare sau 
îmbunătățire 2,0 
Deoarece aceste materiale nu prezintă o durabilitate nelimitată, rezis- 


tențele admisibile se vor lua în funcție de numărul de cicluri de solicitare 
din figura 11.30. 

In ligura 11.30,a sînt reprezentate rezistențele la durabilitate limitată 
ale unor roți dințate din materiale plastice funcționînd în baie de ulei; 
în figura 11.30, b sînt reprezentate rezistențele admisibile pentru roți func- 
ționind. uscat. In ambele cazuri, roțile din materiale plastice au fost împe- 
rechiate cu roți din oțel. Curba / corespunde pentru lignofol LSDC im- 
pregnat cu ulei; 2 — textolit; 3 — durethan |; 4 — durethan II: 5 — 
relon ; 6 — lignofol LSDC impregnat cu grafii. (Notă: Durethan i și Il 
sînt poliamide din import; relonul este o poliamidă fabricată în țară). 
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] 1.2.5. Calculul roților dințate la ciupire. Așa cum s-a arătat ($ 11.2.1), prin- 


cipala cauză de ieșire din uz a angrenajelor, în special a acelora din mate- 
riale cu durități mici și mijlocii (HB < 300... 350), este ciupirea. 

Cum fenomenul este cauzat în principal de presiunea de contact între 
flancuri, calculul angrenajelor la ciupire se va efectua pornindu-se de la 
presiunea de contact. 

Primul care studiază problema contactului a două corpuri solide elastice 
(1881) este Heinrich Hertz (v. $ 1.3.5). El calculează presiunea 


i] 
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maximă de contact şi apropierea dintre corpurile 7) 
în contact sub acţiunea unei forțe exterioare, ad- 


mițind următoarele ipoteze simplilicatoare : 

Q) corpurile sînt omogene și izotrope ; 

b) materialele ascultă de legea lui llooke 
(E =const.); 

c) suprafeţele de contact care iau naştere sub 
acţiunea forțelor exterioare sînt foarte mici în 
raport cu suprafața totală ; 

d) torțele acţionează normal la supraleţe ; 

e) suprafeţele sînt absolut netede ; 

f) se neglijează frecarea dintre suprafețe. 

În cazul contactului a două suprafețe curbe, 
conțactul inițial are loc după o dreaptă sau după 
un punct. În realitate, datorită deformaţiei elas- 
tice a suprafețelor în contact, contactul are loc Fig. IL3I. 
după o suprafaţă. 

In cazul contactului dintre dinții unui angrenaj cilindric (fig. 11.31) ia 
naștere un contact liniar și ca urmare se aplică relaţia (1.14): 


au =0,418 ||, 


unde : 
E este modulul de elasticitate echivalent — relaţia (1.7), 


p — raza de curbură echivalentă (1.6), 
În pese lat All 
p (2ă II 2 


Pi Rein;  Pa= Rrasin,; 


| ] | _ l_ E I--] 
sin a, 7 


e a: e SE PRE 
p Rp Sin op Reasina, Ruj 


: : Â | zi 
inlocuind valoarea lui Rr |Rru= rai rezultă : 


| (7-2 , 
zl Dai za a E zau ȘI OA 
p Ai sin a, (11.24) 
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Inlocuind valoarea lui Q din relaţia (11.12) și valoarea lui 1/p din (11.24) 
în relația lui Hertz pentru contact inițial liniar se obţine: 


6 | 27 
di0 păr IP CEIPEULEI, 


2o14 cos a„BAi sin a 


Sau ; 


_. 
ap 503 EEE INroma (11.25) 


o Bi Sin 20, 


Pentru a ţine seama de unele fenomene care nu au fost cuprinse în 
calcule se introduce coeficientul de corecție A=K, Bg ($ 11.22): 


5893 | KPEULIE men: 
SpA V wi sin 20, tă INimm |; 


Aaa Sa (11.26) 
__585- / KPEL iai ac | 
Op i V. m Bi sin a | kgî/mm?]. 
In cazul angrenajelor zero și zero deplasate din oțel (a,=a0): 
34105 + [KPULIB 
op SEL O Nmm2]: 
k A V aBi [N/mm?]; i 
(11.27) 


Be 11-10 KPULI) E IE ă ajf aut 
i a RET Pl E Bi | kgei/mm?]. 


Pentru angrenaje cu cremalieră 
(1.14), ţinînd seamă că pp—= oo: 


pornește de la relaţia lui Hertz 


F. ă 
a ai ERE oi i e RE E e pe RL O e coaie. [N/mm2]. 


COS ap p pi Ra, Sin %o Da 


PENES PE 
0, = 480 Vs [N/mm2]; or= 152 Va [kef/mm?]. (11.28) 
di 


eul de mai sus sînt relații de verificare, condiţia de TE ZISSUUA fiind 
Ops i Ri B 

Pentru dimensionare, deoarece relaţiile de mai sus conţin două variabile 
independente (A și B), se exprimă B în funcție de A: B==p4 A (pa ta- 
belul 11.4). 
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Calculul de dimensionare se execută de obicei pentru angrenaje zero ; ca 
urmare, din relaţia (11.27) rezultă : 


3 3 
(în unităţi SI): Ao= 100(i1) V i, N KP 


Sark 


ob A 


Rei e | (11.29) 
(în unităţi MKIS): Ao=10(zE DP Sa pl dă [mm] 


fag d A 


Analizînd relaţiile de calcul ale angrenajelor la ciupire se impune o 


concluzie importantă : capacitatea portantă a angrenajului este determinată 


de distanța dintre axe. Prin urmare, la o distanţă între axe obținută din 
calcul este indiferent dacă se mărește modulul sau numărul de dinţi. Mări- 
rea numărului de dinţi prezintă însă o seamă de avantaje; de aceea, în 
cazul angrenajelor la care ciupirea este hotărîtoare pentru rezistența angre- 
najului, numărul de dinţi la pinion nu va fi sub 25. În unele cazuri se poate 
recomanda să se ia Zi =2ier (v. $ 1.2.1). 

Avantajele care se obţin sînt următoarele 

d) crește gradul de acoperire, ceea ce duce la reducerea vibrațiilor și a 
zgomotului (la aceeași precizie de prelucrare); 

D) se reduce costul de prelucrare, deoarece la o roată de un diametru 
dat, costul crește cu modulul (în special la prelucrări prin rulare); 

€) se reduce alunecarea, deci crește randamentul și se reduce uzura ; 

d) se reduce pericolul de gripare, fenomen care apare în special la 
numere mici de dinţi și module mari. 

kRezislențele admisibile la presiunea de contact se obţin prin încercări 
la ciupire (pifting) a angrenajelor. Acesta fiind un fenomen de oboseală, 
superticială (v. $ 11.2.1), se vor obţine și aici diagrame de oboseală de tip 
Wohler (fig. 11.32). 

in figura 11.92 este reprezentată o diagramă Wohler obținută în 
laboratorul de a de mașini a I.P.T. la încercarea la ciupire a unor 
angrenaje din oţe ȘI OL.C 45, 

Prin rezistență la ciupire se înţelege cea corespunzătoare zonei asimp- 
totice a curbei Wohler — limita de oboseală la solicitarea de contact — 
cînd nu se produce distrugerea flancurilor dinților, oricît de mult ar crește 
numărul de cicluri. 

NUTS Et de cicluri da care CME WM OuLea devine asimptotică 


NI ab ăa Ta lucrări mal vechi se indică arta numărul “jimată de cicluri 
la care diagrama Wohler devine asimptotică pentru oțeluri dure 
Ne =95 - 107 [4]. Încercări mai recente au arătat că această limită se află 
la 5.107 cicluri [12]. 

Limita de oboseală la solicitarea de contact la Ne ==107 cicluri pentru 
oțeluri normalizate și îmbunătăţite este : 


Spy =2,8 HB |N/mm?]. 


We c'cluri 
Fig. 11.32. 


Admițindu-se un coeficient de siguranță c=1,1... 1,2 se recomandă pen- 
tru calculul rezistenței admisibile la solicitări de contact pentru oțeluri 
normalizate și îmbunătăţite : 


Sak = (2,3...2,6) HB [N/mm2]. 


Pentru ionte cu durități cuprinse în limitele (170....270) HB rezistenţa 
admisibilă la solicitări de contact este : 


Oak 531,5 HB |N/mo2]. 


După cum se vede, elementul hotărîtor în rezistența flancului la ciupire 
este duritatea acestuia. De aceea se recomandă ca în desenele de execuție 
ale angrenajelor să se specifice duritatea dinților, întrucît de mărimea 
acesteia depinde în cea mai mare măsură rezistența la ciupire a flancurilor 
dinților angrenajului. Se fac adescori greșeli costisitoare în acesti sens, 
revenindu-se prefabricatul roții dințate la temperaturi înalte pentru a obţine 
un material moale, ușor de așchiat. | 

Prin acest procedeu, capacitatea portantă a angrenajului scade însă foarte 
mult, respectiv crește în mod nejustificat gabaritul angrenajului. 

La roţile dințate din oţeluri cu flancuri dure, rezistența la solicitarea de 
contact depinde de material și de tratamentul termic, dar în primul rînd 
de duritatea flancului. În tabelul 11.8 se indică rezistențele admisibile Ja 


i] 


jale i j i fi | II] 


id E; E 23! il Pa) 837497 pisi 
et de A A e ea ale 6 PU Ie 8 A 46 10810] 


cnd ei pai 
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Tabelul 11.5 


Rezistențe admisibile la solicitarea de contact pă ale unor oțeluri dure, N 5107 cicluri 


L uritatea ea dacă 
Material Tratament termic suprafeței, Reise a, a dantebiia 
HRC 
Călire cu revenire 
joasă 40,,.55 (18...21) HRC 
Oţeluri carbon și aliate E Sfiaaă bata 2 
Călire superficială 40,..55 (17,5...20) HRC 
Oteluri carbon Cementare 17 HRC 
Oţeluri slab aliate ca: . 
15 C07; 20 MoC 12 Cementare 55.63 (21,5...23) HRC 
Oţeluri bogat aliate ca: i 
13 CN 35; 13 CN 45 (23 ...25) HRC 
Oteluri nitrurate 44,59 (21,5...23) HRC 
Pontă cenușie 15 HB 
Fontă modificată 1,8 HB 


ciupire ale unor oțeluri utilizate la confecţionarea roților dințate, supuse la . 
diferite tratamente termice și termochimice (valabile pentru Ne>5: 107 
cicluri). 

In cazul cînd numărul de cicluri de funcționare este mai mic decît numărul 
de cicluri de bază (N, =107 pentru oţeluri normalizate și îmbunătăţite și 
tonte ; Np =5- 107 pentru oțeluri dure — HB > 350) se introduce în calculul 
rezistenţei admisibile un coeficient de durabilitate K.. Acesta se determină 
ținînd seama de faptul că ramura descrescătoare a curbei W&âhler se 
poate exprima sub forma : 


9 Ne=conist. (11.30) 


Deoarece la Ne=Np=107, respectiv Ne=Nyp=5- 107 cicluri, op = op, relaţia 
(11.30) devine: 


6.1 (0) 5 a 6 VI 
GppeÎ0 =ope Ve, sau 0% 5-10 =o 


SN, (11.31) 


k 


ca urmare : 


(9) 107 i 5+107 
Ka = (44 respectiv:  Xe= zu ; 
“99 i Ne 


Numărul efectiv de cicluri de funcționare se calculează cu relaţia : 


3 600 


c= go oaT, sau N,= 3600 faT, (11.32) 
unde : 
sea 0 Pee ne: „Îzad. 
o este viteza unghiulară lu 
f — frecvenţa de rotație [1/s]; 
[ —— timpul de funcționare |h]; 
a — numărul de roți dinţate cu care este angrenată roata dinţată 


care se calculează. 

Trebuie subliniat că există multe cazuri în practică cînd se impune un 
calcul la durabilitate limitată a angrenajului ; dimensionarea lui la dura- 
bilitate nelimitată duce la risipă de material și manoperă. Astiel este cazul 
angrenajelor de la viteza | și de la marșalier din cutia de viteze a auto- 
mobilelor, al angrenajelor vinciurilor manuale, al palanelor, al treptelor de 
turație joasă din cutiile de viteze ale unor mașini-unelte etc. 

În cazul cînd încărcarea ce acționează asupra angrenajului variază ciclic, 
în limite relativ mari, în calcul se consideră puterea corespunzătoare încăr- 
cării celei mai mari care acționează timp mai îndelungat asupra angrena- 
jului. Aceasta este încărcarea de calcul numită și încărcare de bază. Puterile, 
respectiv momentele sau forțele corespunzătoare celorlalte încărcări se reduc 
la încărcarea de bază. 

Dacă numărul de cicluri la care angrenajul lucrează cu încărcarea de 
bază este Ne N» atunci în calculul la durabilitate celelalte încărcări nu se 
iau în considerare ; același lucru se în- 
tîmplă independent de numărul de cic- 
luri de funcţionare al fiecărei încărcări, 
dacă puterile corespunzătoare încărcări- 
lor celorlalte sînt în jur de 909% din pu- 
terea la încărcarea de bază. 

În cazul general, reducerea încărcă- 
rilor dintr-un regim de lucru la încăr- 
carea de bază se execută calculîndu-se 
numărul echivalent de cicluri. Acesta se 
determină în felul următor (fig. 11.33): 

Fie, de exemplu, un angrenaj supus 
la două momente M, și M, care 


Ale cretu 


ii] 
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rateze 


EFG ZINEDEA 


| acţionează Na „ respectiv Nez cicluri (fig. 11.33). Dacă angrenajul se cal- 
| culează la momentul M, > Mo, numărul echivalent de cicluri We este: 


| 2) i 43) 11.38 
| | NN N |], respectiv : Ne= N Na[-r2]» (11.33) 


relaţie rezultată din expresia matematică a diagramei W hler — rela- 
ţia (11.30). Prin urmare, angrenajul se va dimensiona la momentul Mu, 
însă la un număr de cicluri N <Ni4+- Na. | 
În general, numărul echivalent de cicluri se poate calcula cu relația: 
el Bia 
N, =3 0 [5 ff (11.34) 
eg a 
unde : 
Pi; fn T: sîntrespectiv puterea, frecvenţa și durala de funcționare la 
încărcarea i; 
P, — puterea corespunzătoare încărcării de bază. | 
Dacă supraîncărcările se produc rar, numărul lor nedepășind 109 cicluri, 
cum roţile dințate se calculează la oboseală, ele pot fi neglijate și calculul 
se efectuează la sarcina nominală. Dacă se introduce în calcul sarcina ma- 
ximă, îndependent de durata ei de acţionare, aceasta duce la supradimen- 
sionări ; în cazul supraîncărcărilor importante, dinţii trebuie verificaţi la 
strivire și rupere statică (v. Ş 11.2.7 și 112.8). | 
în literatura de specialitate se întîlnesc și alte relaţii de calcul al roţilor 
dințate la ciupire. Asţiel, de exemplu, unii cercelători utilizează noțiunea 
de presiune de rostogolire, ca raport între forța normală pe dinte Q şi pro- 
dusul 2 pB (p — raza de curbură echivalentă, B —- lăţimea roții dințate), 
avind o formă similară cu cea utilizată la calculul presiunii din lagăre | 12]. 
inlocuind valoarea presiunii de rostogolire : 


PRE (11.35) 


în relaţia lui Hertz (1.14) se obţine valoarea acesteia în raport cu presiu- 
nea de contact or: 


02=0,175 îi = 0, B5kE, 
hk= ... Si, ( | 1.36) 
0,35£ 


449.6. Calculul roţilor dințate la gripare. Ținind seama că asupra gripării în- 
| Huenţează presiunea de contact, viteza de alunecare, coeficientul de frecare, 
| împerechierea de metale din care sînt coniecționate roțile și tipul lubri- 
fiantului utilizat, la calculul la gripare se va ține seama de factorii amintiţi. 
Din cauza complexității factorilor care intluențează apariţia acestui fenomen, 


i SRR RT, 
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nu s-a reușit pînă în prezent să se pună la punct o metodă de calcul uni- 
versală, aplicabilă tuturor tipurilor de angrena je. 

Primul care se ocupă de problema calculului angrenajelor la gripare este 
Lone r. Pornind de la relaţia lui Reuleaux pentru calculul încăl- 
zirii Ai: 


: (11.37) 
A Fi Cd aa ; 
unde pă este forța specilică pe unitatea de lățime și m turaţia, el exprimă 
coeficientul de siguranţă la gripare sub forma : 


A; | 
Ca= pi (11.38) 
pu 
Admiţind drept limită de încălzire A=70 000 și exprimînd puterea în CP 
E 


în funcție de forța tangenţială Fi: P= în a rezultă : 


60+75=1 0002 
Fi 00 De 900, 
: m Din 


inlocuind valoarea lui F, în relaţia (11.38) se obţine: 


(11.39) 


(11.40) 
adică puterea specilică maximă în CP pe lățimea B=1 mm reprezintă 5% 
din diametrul roții (2, m în mm). 

El recomandă coelicienţi de siguranţă la gripare ca =1,5...3 pentru con- 
strucții ușoare (automobile și avioane) și ca =3...5, în construcția generală 
de mașini. | i 

Mai tirziu, formula ce a fost completată și cu pierderile specifice din 
angrenaj G exprimate într-o formă simpliiicată : 


Ga 7 (224k-2) , 


EA (11.41) 
Astfel că relația (11.40) devine (P în kW): 
_ m zi Bi Ă 


Formulele lui Hofer nu dau însă satisfacție atunci cînd angrenajele 
lucrează la viteze și încărcări mari. In construcția de automobile, prin anii 
1930—1940 apar adesea fenomene de gripare. În această situaţie, O. Almen 
întreprinde la General Motors o vastă cercetare experimentală și ajunge 
la concluzia că griparea depinde de produsul ovar. El determină valorile 
limită ale acestui produs în diferite condiții de ungere la care fenomenul 


8 
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de gripare încă nu are loc. EI face și o serie de recomandări pentru reducerea 
pericolului de gripare : module mici, flancuri dure, ungere cu uleiuri speciale 
(extreme pressure oil), rodarea angrenajelor, dinţi cu flancuri netede. E] 
indică și materialele cu caracteristici superioare la gripare : oțelurile niiru- 
rate sînt superioare celor cementate ; de asemenea, dintre fonte, rezultate 
mai bune dau fontele perlitice. 

Relaţia lui Almen utilizează în calculele practice sub forma : 


SA K 
=> 
BDy, (Da)? 
unde 
F | A d ifi pd 
este încărcarea specilică ; 
BD, E5te rcarea specilică ; 
Kg — coeficient de gripare ; 
vw — viteză periferică [m/s]. 


Totuși nici metoda lui Almen nu a dat satisfacţie deplină, în special 
în construcția angrenajelor de avioane și locomotive electrice. 

Blok întroduce în calculul angrenajelor la gripare noțiunea de tempe- 
ratură fulger locală. El arată că atita timp cît dintele nu este în angrenare 
temperatura sa este egală cu temperatura de regim a angrena jului. La 
intrarea în angrenare, care durează foarte scurt timp, se produce o încălzire 
bruscă, localizată, care poate atinge temperatura de sudare a suprafeţelor 
în contact. Ca urmare, în relaţia de calcul pe care o propune, el ține seama 
şi de coeficientul de frecare dintre flancuri p, de conductivitatea termică a 
materialelor și de căldura lor specilică. 

Momentan nu există încă o metodă de calcul suficient de verificată în 
exploatare pentru calculul la gripare. Se recomandă însă, peniru evitarea 
gripării, folosirea soluţiilor prezentate mai sus, în special în ceea ce privește 
alegerea lubrifiantului corespunzător. 


Calculul dinţilor la rupere prin suprasarcini. În cazul unor suprasarcini 


foarte mari de scurtă durată sau a unor șocuri puternice, dinţii se pot rupe 
statie. De aceea, în cazul angrenajelor unde asemenea suprasarcini sati 
șocuri pot avea loc, angrenajul trebuie verificat la rupere sau la deformare 
plastică prin încovoiere. Deoarece suprasarcinile se exprimă de obicei prin 
momente de torsiune maxime transmise prin angrenaj (de exemplu momente 
de demarare), tensiunea maximă din rădăcina dintelui se va calcula cu 
relația (11.20). Este însă mai simplu să se scrie direci tensiunea de supra- 
sarcină sub forma : 


Og = 0 —f MIE = so (11.43) 
Me 
Adică în mod practic, avînd calculată tensiunea de la rădăcina dintelui, 
A 00 a a : 
aceasta se înmulțește cu coeficientul de suprasarcină As = miei 
t 


an ARIE RET: D re 3e ea BACLR FEE E E OEGT C 
i erunaretorea 
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Tabelul 11.9 


va i Pas SI A E PR Sa E e iii nai si 
Materialul roţilor Duritatea fancurilor “ap “as 
RELE 3 ai IN /imm?] [N/mm2] 
Oțel HBs35 ÎN ali îi 
! 350 3, la, 0,85, 
HB:>350 42 HRC 0,36 i 
9 
Fontă 1,874 0,6c, 
Li "i 


Notă: Ş imi aa tea a zbat meiul ză ă 
î 9, este limita de curgere a materialului (în miez), în N/mm2; 


Sp; — Tezistenţa de rupere la încovoiere ; 
a eta dă eul i e n A 
K o coelicientul de concentrare a tensiunilor la baza dintelui. 


a lie admisibile la suprasarcini și șocuri das sînt indicate în tabe- 
ul 11.9. | i | | i 
Calculul dinților la strivire. În cazul unor suprasarcini mari și al unor 
materiale moi (oțeluri şi metale neferoase, avind HB < 300) se execută și 
o verilicare la strivire. ăi 
| În acest Scop, din relaţia (1 1.27 ) se poate calcula orp în funcţie de puterea 
a ma transmisă prin Serial; Procedînd ca și în cazul calculului dinților 
a rupere prin suprasarcini, din relația (11.27) în care se înlocui > înc 

re: in relaţ 2 are se înlocuiesc pe rînd 
Pax Şi P se obţine: 


2 


11.2.8; 


(11.44) 


Valorile rezistenţele admisibile la strivire oap sîni indicate în tabelul 11.9. 
11.2.9. Calculul angrenajelor la uzură abrazivă. Încă la începutul secolului trecut 
s-a încercat să se pună la punct o metodă de calcul al angrenajelor la uzură 
pornindu-se de la constatarea că majoritatea angrena jelor ies din uz. din 
cauza uzurii ilancurilor. În acest scop s-a pornit de la lucrul mecanic. de 
frecare dintre flancuri. i dala 
În realitate, pe atunci se coniundau cele două tipuri principale de uzuri 
ce se întilnesc la angrenaje : uzura prin ciupire și uzura abrazivă. Mai tirziu, 
cu evoluţia tehnicii s-a pus la punct o metodă de calcul a angrena jelor la 
ciupire ($ 11.2.5), dar lipsește pînă în prezent o metodă de calcul a anp c- 
najelor la uzură abrazivă. | i i dă 
Explicaţia lipsei unei asemenea metode trebuie căutată în faptul că feno- 
menul de frecare dintre dinţi este un fenomen foarte complex Cercetări 
ejectuate în ultimii ani au arătat că forța se transmite între dinţii roţilor 
conjugate parte prin intermediul stratului de lubrifiant care aderă la cele 


L:) 


| 
i 
| 
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două profiluri active ale dinţilor și parte din forţa de frecare directă (meta- 
lică) între suprafeţe. 

Problema care se pune este în ce măsură și în ce condiţii se produce 
frecare fluidă cînd uzura abrazivă lipsește și cînd și în ce măsură se produce 
și frecare semifluidă sau limită cînd uzura abrazivă este inevitabilă. Momen- 
tan lipsesc date experimentale suficiente în acest domeniu care să permită 
un calcul cantitativ al unui angrenaj la uzură abrazivă. De altfel în practică 
s-a constatat, că la angrenajele care funcționează în condiții de ungere 
corespunzătoare, uzura abrazivă este neînsemnată, Cercetarea unor roți din- 
țate din cutiile de viteze ale unor strunguri fabricate în jară au arătat că 
după mai mult de 15 ani de funcţionare, pe suprafeţele dinţilor se mai vedeau 
urmele de prelucrare prin rectificare (liniile încrucișate specifice rectiticării 
la mașina Maag). 

Prezintă însă interes calculul la uzură al roţilor dințate care lucrează 
deschis, cu sau fără ungere, din cauza elementelor abrazive care intră între 
dinţii în contact (praf, nisip, murdărie, oxizi rezultați din oxidarea roților). 

Acest fenomen este și el complex și lipsesc date experimentale suiiciente 
și concludente, care să permită punerea la punct a unei metode de calcul 
la uzură. | 

in literatura de specialitate se întilnesc însă unele indicații pentru un 
calcul aproximativ, bazat pe unele observaţii empirice. Astiel, unii autori 
recomandă reducerea rezistenţelor admisibile la ciupire și rupere prin obo- 
seală, împărțindu-le printr-un coeficient de uzură Ru, avînd valoarea 
ku = 195... 1,50. Se recomandă, de asemenea, ca la angrenaje funcționînd 
în condiţii de uzură abrazivă să se aleagă un număr mic de dinţi la pinion, 
astfel ca modulul angrenajului să fie mare. 

Randamentul angrenajelor. Pierderile în angrenaje se datorese următoa- 
relor cauze: 

a) pierderi datorite frecării de alunecare și rostogolire dintre dinţi (pierderi 
datorite angrenării) — Pa; 

b) pierderi datorite frecării unor roți cu lubrifiantul — Pa 

c) pierderi în lagăre, Pr; 

d) pierderi prin ventilație, Po. 

Dintre aceste pierderi cele mai importante sînt cele datorite angrenării. 
Randamentul mediu corespunzător acestor pierderi s-a determinat în ipoteza 
repartiției egale a sarcinii pe cele două perechi de dinți în angrenare, cit 
și a unui coeficient de frecare constant (p=0,06 ...0,1), independent de 
viteză, de viscozitatea lubrifiantului, de presiunea de contact și de alţi factori 


„care influențează frecarea între dinți. 


Cu aceste ipoteze se obține următoarea relaţie pentru randamentul medii 
al unui angrenaj : 
is mia [| 
) = | a [2 IER | . sai -|- 1] K, 


“zi 29 


(11.45) 
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unde 
p este coeticientul de frecare în flancuri ; 
e; — gradul de acoperire frontal; 
Bo — unghiul cu inclinare al dinţilor (la roţi cu dinţi înclinați); 
Zi; 22 — numerele de dinţi ale roților; 

Kg — coeficient ce ține seama de mărimea segmentelor de intrare 
și de ieșire din angrenare, cît și de condiţiile de rodaj și de 
viteză. 

Semnul plus — angrenaje exterioare; semnul minus — interioare 


Această relaţie poate îi utilizată cu o oarecare aproximaţie și pentru cal- 
culul randamentului angrenajelor conice. | A E 


In locul relației (11.45) se poate utili îti 
. te utiliza cu oarecare aproximați ă- 
toarea relaţie [12]: Diana ADI a 


0,03 
e | - tie , A 
a 21 COS fio + oa 


(11.46) 


Experiențele au arătat că randamentul angrenării crește o dată cu redu- 
cerea modulului (deci cu creșterea numărului de "dinţi la o distanță dată 
intre axe), cu reducerea înălțimilor rugozităților flancurilor dinţilor, cu creş- 
terea razei de curbură a dinţilor (deplasările pozitive sînt avantajoase) 
i sa d A Li Si: IS ajiă:e, . . - Lă : j>? 
e d au lubrifiantului și cu creșterea vitezei. De asemenea 
utilizarea de lubrifianţi sintetici are un efect poziti ra creşterii. 

(i sinteti 3 E ect pozitiv asupra cresterii re - 
mentului. il i ieicaa 
| Pierderile datorite frecării roţilor cu lubritiantul la ungere prin scufundare 
(imersiune) se pot calcula cu relaţia : i 


3, 
BA-v? 
Pi 5 i lEWI, (11.47) 
unde : 
B este lățimea roții care se scufundă în baia de ulei [mm]; 
A —— adîncimea de scufundare [mm]; 
p —— viteza periferică a roții care se scufundă în baia de ulei [m/s]. 


Adîncimea de scuiundare se recomandă a se lua: A=(0,75... 1,0) 4, unde 
h este înălțimea dinţilor și cel puţin 10 mm. | 
Randamentul datorit pierderilor prin frecarea cu lubrifiantul este : 


îi 


(11.48) 
| piederile în lagăre depind de tipul lagărelor și se calculează cu relaţiile 
prezentate în capitolele respective. 

Pierderile prin ventilaţie, ținînd seama de dimensiunile relativ reduse ale 
roților sînt în general neglijabile. 

In funcţie de pierderile totale și de suprafaţa carcasei în care este montat 
angrenajul se calculează temperatura de regim a acestuia (v. $ 17.6) 


. 


3 
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Alegerea numărului de dinţi la pinion. Dintre cauzele care duc la ieșirea 
din uz a angrenajelor cele mai importante sînt: ruperea dintelui prin obo- 
seală și distrugerea flancului prin ciupire. Dar, așa cum s-a văzut, în relaţiile 
de calcul la cele două solicitări numărul de dinţi rămîne la libera alegere 
a proiectantului, În $ 11.2.5 s-au arătat avantajele roților dințate cu numere 
mari de dinţi, însă creșterea lui 2 are ca efect reducerea modulului (la un 
A calculat), ceea ce poate avea ca urmare ruperi la oboseală. 

Se pune deci problema alegerii numărului de dinţi la pinion, astiel încît 
angrenajul să reziste la limită la ambele solicitări, aceasta permițind o 
utilizare economică a materialului roții dințate. | 

Intr-adevăr, este inutil ca dinţii să aibă o rezistenţă mare la ciupire, dacă 
rezistența dintelui la rupere prin oboseală este redusă, căci dimensionarea 
angrenajului va trebui făcută pentru acest ultim caz. Același raționament 
este valabil și pentru cazul conirar. 

Pentru a stabili condiţia ca angrenajul să fie solicitat ia limită în ambele 
cazuri, se introduce noţiunea de număr critic de dinți ze, corespunzător unei 
roți dinţate executate dintr-un anumit material, cu o anumită geometrie și 
lucerînd la un anumit raport de transmitere. 

Numărul critic de dinţi al unei roți dințate este valoarea la care se poate 
atinge în dinţii roții respective tensiunea limită, atît la oboseală super- 
ficială (ciupire), cât și la oboseala rădăcinii dintelui (rupere). El reprezintă 
numărul optim cu dinţi și rezultă din compunerea relaţiilor de calcul utilizate 


la dimensionarea angrenajelor pe baza celor două solicitări — relaţiile 
(1119Y 51.(41429)4 
CI ICI GRETA St E 3 173153 PB 
KP( + lz i V 34024 KP 
001 Pata (6 (pu, atlet a A BE, RE i At 
40555 pai 40 100 (î+1) ) te 
Epalînd aceste două relații se obţine : 
2 . 
în sistemul SI: a —6,8 * 105 E Se 
i 
, Pina (11.49) 
în sistemul MKIS : IT Ga d Na 2 ai a e 
Yi dak 


Deoarece iniţial nu este cunoscut numărul de dinţi și deci nici coeficientul 
de formă y, se indică diagrama din figura 11.34 în care se citește numărul 
critice de dinţi ze corespunzător raportului its calculat. 

Vajoarea lui ze, permite de asemenea stabilirea cauzei principale de 
ieşire din uz a angrenajului la care acesta urmează să fie dimensionai. 
“Într-adevăr, dacă numărul efectiv de dinți al unei roți dințate este egal cu 
numărul de dinţi critic z=2Zer, înseamnă că dintele poate fi solicitat la 
limită la ambele solicitări. La o astfel de roată dințată materialul este folosit 
în modul cel mai judicios ; de aceea în limita posibilităţilor (v. $ 11.25), 
numărul de dinţi la pinion se va lua egal ct zer. În acest caz dimensionarea 
roții dinţate poate fi efectuată la oricare dintre cele două solicitări, adică 


ţ 
24 — Organe de mașini 
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Fig. 11.34 
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dimensionînd pe baza uneia dintre solicitări cealaltă solicitare va fi veriticată 
la limită. | 


Dacă din motive constructive sau funcționale 2 3 2, valoarea lui Zer 


indică pe baza cărei solicitări trebuie dimensionat angrenajul. 

Dacă 2 > 2er, din relaţia (11.49) rezultă. că în acest caz este necesar ca 
tensiunea de contact o, să fie sub valoarea limită atunci cînd tensiunea 
echivalentă din rădăcina dintelui atinge valoarea limită oa. Cu alte cuvinte, 
atunci cînd 2 > 2e, roata dinţată calculată la rupere prin oboseală rezistă 
și la presiunea de contact (căci 04 < 9ar). 

Dacă 2 S ze rezultă că roata dințată dimensionată la ciupire rezistă și la 
rupere prin oboseală. 

Numărul de dinţi la pinion trebuie însă limitat pentru a nu obţine un 
număr prea mare de dinţi la roata condusă, care ar crea dificultăţi la pre- 
lucrare. De asemenea, un număr de dinţi prea mare ar putea avea ca urmare 
obținerea unor module foarte mici (în special la puteri mici). În general 
nu se vor lua module mai mici decît 1...2 mm pentru angrenaje de putere, 
din cauza preciziei relative mai scăzute a roților dinţate de modul mic și 
diametru relativ mare. 

În orice caz, la angrenaje confecționate din oţeluri normalizate și îm- 
bunătăţite (HBS 350) numărul de dinţi la pinion nu va fi sub 25 de dinţi. 


8 
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În cazul roţilor dințate din materiale plastice, cînd capacitatea portanță 
a angrenajului este limitată de rezistența dintelui la rupere prin oboseală, 
auimărul de dinţi la pinion poate îi ales spre 2mim (din condiţia de inter- 
ierență ), pentru a o plina astiel dinţi cu module mai mari. 

La angrenaje cu flancuri moi ȘI semidure (HB < 300), care se pot roda 
în timpul îuncționării, se recomandă ca numărul de dinţi al pinionului și 
roții să fie numere prime între ele. Aceasta are ca urmare că fiecare dinte 
al unei roţi vine în contact, pe rînd, cu toţi dinţii celeilalte roți, ceea ce duce 
la o îmbunătăţire a preciziei angrena ului (aceeași recomandare este valabilă 
și la alegerea frezei melc, a cuţitului-roată sau a șeverului — numărul de 
începuturi al frezei-mele sau de dinţi al cuţitului- roată sau al șeverului și 
cele ale roții de prelucrat trebuie să fie prime între ele). 


Unele probleme ale calculului de rezistență al angrenajelor planetare și 
diferențiale. Calculul de rezistenţă al angrenajelor planetare și diferenţiale 
se execută în general în mod similar cu calculul angrena elor ordinare, pre- 
zentînd însă unele probleme specifice. 

O primă problemă este cea de vecinătate, constînd în verificarea pozițiilor 
reciproce a doi sateliți vecini, astfel încît dinții lor să nu se atingă 
(fig. 11.35). 

Din figura 11.35 se vede că condiţia de vecinătate se poate exprima prin 
relația : 


sau: 


zi a A sin ( | 1.50) 


unde : 
Dge este diametrul de viri al satelitului ; 
A — distanţa între axele roții centrale și satelit; 
Is — numărul de sateliți. 
A doua condiţie pe care trebuie să o îndeplinească angrenajele planetare 
și diferenţiale este cea de coaxialitate, adică roțile dinţate centrale trebuie 
(fig. 11.35). 


Fig. 


Condiţia de coaxialitate se exprimă prin relaţia : 


Aag= Ang. (11.51) 


A treia condiţie este cea a posibilități; i 
stai ti ități Pete dul aSc aa ia 
lităţii montării sateliților pile roțile CC d auia it d o 
Condiţia posibilității de montaj rezult ale 
doi sateliți vecini să fie div if 
șoară doi sateliți vecini este : 


izibil ă din condiția ca arcul care înfășoară 
Di cu pasul angrenajului, Arcul care înţă- 


2 2 2 D; RD 


_—— ei Și e 
pe Da are (11.52) 


Cum xD este tote ivizibi 
„Uin n/g este totdeauna div aaa ai e 
auna divizibil prin pas, relația (11.52) se poate scrie: 


Sa. 
png (Da4+ Du)=, | (11.53) 


K fiind un număr întreg. 
Inlocuind Da şi Dp prin relațiile: D 


i aaaiti a + € (11.54) 


Calculul de rezistentă al aug. | 
relaţii î 1 dou e î Panic ace se execută cu aceleași 
adică 2, este SRO dl ea aa piei Iri aceste relații se consideră i > |, 
de sensul fluxului de forță i umărul mai mic de dinți), independent 
SP ne d-na ti pull planetare cu nş sateliți, sarcina pe un satelit se 
Pus 


TR | (11.55) 


unde 9) este un coeficient care ţine seama de faptul că r 
pi I1ș ata nu este uniformă. În cazul 
ra e e ia ? ă dh a Lă i : E 
i SA or cd i. poate lua: O 11 Și 9r=1,15, unde Qy este coeficientul 
Ai A cina Marea 0 ij sateliți la solicitarea de contact si 9, la înco 
lețe, 1ENnțiui de repartizare pentru angrena 1 roți ce 
E, Ce Eat ngrenaje planetare roți centre 
Sed CUL E depasi i | g [ are cu roţi centrale 
a : sia E. î ea Cu pentru angrenaje executate în 
lase le precizie, Qp=1[...922 si Qy= scînd cu dimensiuni! 
oa A A a a ȘI S9i=1...2,8, crescînd cu dimensiunițe 


le . repartiția sarcinii pe 
cînd ns =3 și una din roţile cen- 


. 


11.3. MATERIALE FOLOSITE LA FABRICAREA ROȚILOR DINȚATE 


RA pisi 9 id a oală roților dințate se folosesc în primul rînd 
i Artei a, materialele plastice, aliaie de Ă sf Sia e 
Sare pe ca pla „ aliaje de metale neferoase și materiale 
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Cea mai largă utilizare la fabricarea roților dințate o are oţelul. Oţelurile 
folosite pentru executarea roţilor dințate se împari în două categorii : 

a) Ojeluri avînd duritatea HB < 350, adică oțeluri netratate, normalizate 
sau îmbunătățite, care permit tăierea danturii după tratamentul termic al roții. 

b) Oţeluri avînd duritatea HB > 350, adică oțeluri cărora li se aplică 
după danturare unul dintre următoarele tratamente termice sau termo- 
chimice : cementare, cianurare, nitrurare, călire superficială cu CIF sau îla- 
cără, călire cu revenire joasă. 

Oţelurile îmbunătăţite se utilizează cu precădere în construcția rediic- 
toarelor, în timp ce roțile dinţate cu flancuri dure se folosesc în construcția 
de cutii de viteze la automobile, mașini-unelte, avioane etc. 

Se utilizează o varietate mare de oțeluri pentru fabricarea roților dinţate 
de durități scăzute (HB < 350), utilizindu-se cu precădere oțeluri avînd un 
conţinut de circa 0,4% carbon. Astiel se întrebuințează oțeluri carbon de 
calitate și îndeosebi oţeluri slab aliate care prin îmbunătăţire asigură duri- 
tăți destul de mari (deoarece o dată cu creșterea durității crește și rezistența 
la ciupire și uzură). 

La folosirea acestor oţeluri trebuie avut în vedere faptul că nu este suficient 
să se ia în considerare numai caracteristicile mecanice, ci trebuie să se țină 
seama și de călibilitatea roții pe întreaga secţiune. Astiel, la roțile dinţate 
de secţiuni mari se vor obține durități mai mici decît la cele cu secțiuni mici, 

Dintre tratamentele termochimice pentru obținerea de roți cu flancuri 
dure, cel mai frecvent se utilizează cementarea. Cu toate că cementarea este 
un procedeu mai scump decît călirea superficială cu flacără sau CIF, ea 
prezintă avantajul că se pot obţine o structură și o adîncime de călire im- 
puse, concomitent cu un miez tenace. Un dezavantaj al cementării este acela 
că se produc deformaţii care impun rectificarea dinților după tratament. 

Părţile roții care nu trebuie călite se acoperă electrolitic înainte de car- 
burare, sau se lasă adaosuri mai mari de prelucrare care se îndepărtează 
înainte de călire. 

Pentru cementare se folosesc oțeluri carbon de calitate (OLC 10, OLC 15) 
și oțeluri aliate pentru cementare. Rezultate bune se obțin cu oţeluri crom- 
molibden, care au o rezilienţă și o rezistență la oboseală mari și sînt puţin 
sensibile la supracarburări. 

Se recomandă ca grosimea stratului cementat să se ia egală cu 0,2 m 
(m — modului) și să nu depășească 1,5...2 mm. Adîncimi de cementare 
prea mici pot duce la o uzură rapidă a dinţilor, din cauză că stratul prea 
subțire se strivește, crapă și se cojește. Prin cementare se pot obține durități 
pînă la 65 HRC, ceea ce duce la rezistenţe foarte mari ale flancului dintelui ; 
dacă se cementează și racordarea dintre dinte și corpul roții se obţin și 
creșteri ale rezistenței rădăcinii dintelui la oboseală. 

_ Nitrurarea constă în încălzirea piesei într-un mediu de amoniac gazos, 
după ce în prealabil s-a efectuat o îmbunătăţire constînd dintr-o călire în 
ulei și o revenire la 510...530*C. | 

Cianurarea se execulă prin introducerea piesei încălzite într-o baie de 
cianură de sodiu sau potasiu. 


| ORGANE DE MAȘINI 


Faţă de cementare, ambele procedee prezintă avantajul că se produc detor- 
maţii mici ale dinţilor, în schimb stratul dur este foarte subțire, nedepășind 
0,2 mm. De aceea, roțile tratate astfel nu pot fi rectificate și, ca urmare, 
deformaţiile în urma tratamentului nu trebuie să depășească toleranţele 
dimensionale admise. 

Pentru nitrurare se utilizează oţeluri de nitrurare ($ 1.4.2). 

Călirea superțicială cu flacără sau CIF prezintă avantaje economice, căci 
asigură o productivitate sporită față de cementare. Se recomandă ca îm- 
preună cu dintele să se călească și o parte a obezii, pentru a evita tensiunile 
de la rădăcina dintelui, care ar duce la reducerea rezistenței dintelui la 
rupere prin oboseală. 

Ca oțeluri se utilizează atit oțeluri carbon (OLC 45), cît și oţeluri aliate 
de îmbunătăţire, putîndu-se obţine durități ale stratului superiicial pînă la 

-GOHRC. | 

Dezavantaje ale călirii superficiale sînt neunitormitatea grosimii stratului 
călit și rezistență mai mică la încovoierea dintelui. Pentru reducerea tensiu- 
nilor interne, roţile se supun unei reveniri la 200... 300 *C, în care caz 
se obțin durități pînă la 50 HRC. 

Călirea cu revenire joasă în jur de 200... 300*C asigură durități pînă 
la 55 HRC. Se utilizează oțeluri carbon și aliate cu un conţinut de 0,3... 0,5% 
carbon. Dintre oțelurile aliate se utilizează oțeluri cu crom ca înlocuitoare 
ale oţelurilor crom-nichel deficitare. Pentru mărirea rezistenței rădăcinii 
dintelui se recomandă a mări raza de racordare dintre dinte și obadă. 

Fonta se utilizează în special la angrenaje care funcționează la viteze 
periierice reduse. Ea are la aceeași. duritate o rezistență la ciupire mai mare 
decît oţelul, din cauză că modulul său de elasticitate este mai mic — rela- 
ţia (11.16). Rezistă bine la gripare și uzură chiar la o ungere mai săracă. 
De aceea este indicată pentru angrenajele care funcţionează deschis. Are 
o rezistență relativ mică la rupere prin oboseală și șocuri. Prezintă îndeo- 
sebi pericol de rupere a colțului dintelui. 

Aliajele de metale neferoase se recomandă a se utiliza numai în cazuri 
speciale, cum ar fi evitarea coroziunii, sau cînd motive constructive sau 
iuncționale impun folosirea lor. 

Materialele sinterizate au pătruns în industria angrenajelor, ca urmare a 
dezvoltării metalurgiei pulberilor, dînd rezultate bune și asigurînd o pro- 
ductivitate mare la o precizie corespunzătoare. 

Materialele nemetalice au început să fie folosite mai de mult, în special 
pentru obținerea de angrenaje silențioase. Iniţial s-a folosit pielea crudă 
presată. Acest material fiind deficitar, a fost înlocuit prin materiale plastice 

ca : textolit, lignofol, poliamide etc. Roţile dinţate confecționate din aceste 
materiale funcţionează foarte bine împerecheate cu roți din oţel sau fontă, 
din cauză că materialele nemetalice au un coeficient de conductivitate ter- 
mică scăzut. De asemenea au o capacitate portantă mai mare dacă sînt 
lubrificate dintr-o baie de ulei, care asigură și răcirea. 
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La construcţia angrenajelor cu roți dinţate din mase plastice trebuie să 
se ține seamă de următoarele recomandări : PR) | i 

a) pinionul să fie din metal, iar roata condusă din material plastic; 

b) lăţimea roții din material plastic să fie ceva mai mică decit cea a roții 
de metal ; ă , | 

c) lăţimea roții să nu depășească 10 m (m —— modulul); | 

d) dinţii să fie tăiați în lungul straturilor de material (la materiale stra- 
tificate) ; | co iei ai 

e) flancurile dinţilor roţilor metalice să fie netede ; 

Î) la rodaj să se introducă în lubrifiant grafit coloidal. 


11.4. CONSTRUCȚIA ROȚILOR DINȚATE 


Roţile dinţate constau de obicei din următoarele părți (fig. 11.57): coroana 
dințată 7, obada 2, spiţele sau discul 3 și butucul 4, Forma construciivă 
a unei roți dințate depinde de dimensiunile ei, de tehnologia ei, de fabri- 
caţie, de maetrialul din care se confecționează și de condiţiile ei de tunc- 
ționate. | Ă | sat tacă 

La roțile dinţate la care diametrul de viri De este relativ redus în rapor 
cu diametrul arborelui (Des 1,8d) dinţii se taie direct în arbore. Prelu- 
crarea acestor roți este mai ieftină (lipsește alezajul) și nu necesită organe 
de fixare. În schimb, la ieșirea din funcţiune a roții dințate, trebuie înlo- 
cuit întregul arbore. De aceea se recomandă în acest caz dimensionarea 
mai largă a angrenajului și evitarea uzurii (lubrifianţi de calitate, etanșare 
corespunzătoare) . N | | J 

La roţi dinţate de diametre mici (De << 150 mm) lipsește discul, asifel că 
obada și butucul formează o singură piesă (fig. 11.38). Ele se execută prin 
strunjire din bare de oţel laminate sau prin forjare în matriţă, iar cele de 
fontă prin turnare. aia a 

Roţile dinţate avînd diametre pînă la 500 mm se execută prin tor jare sau 
matrițare (la De< 300 mm), turnare și sudare. În figura 11.37 sînt repre- 
zentate roţi dinţate forjate. cl aul a Ş ȘI 

Roţile turnate se execută cu disc, de preferință înclinat, fiind o soluție 
mai tehnologică (fig. 1.10). AR ERE | 

Roţile cu disc se utilizează la lățimi relativ reduse, cît și la viteze peri- 
ferice mari (peste 10 m/s), căci produc pierderi prin barbotare și ventilare 
mai reduse decît la roțile cu spiţe. j | Ă | 

La roțile dințate turnate cu spiţe, numărul de spiţe z, se alege în funcţie 
de diametrul roții, și anume 2s=4...8 spiţe pentru D=400...3 000 mm, 

Secţiunea maximă a spiței se calculează la încovoiere, considerind că 
forța periferică Fe solicită o treime din numărul de spiţe (v. și $ 246.3). 

Secţiunea spiţelor are diferite forme, în funcție de încărcare : formă elip- 
tică (încărcări reduse), formă de cruce și T (încărcări mijlocii) și formă 
de dublu T și cheson (încărcări mari). Pentru a reduce greutatea roților, 
spițele se subțiază spre obadă. 
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| rilor dintre dinţi, cît și în dreptul spiţei (de obicei). 


ă inile dinților să teșească lateral sub un unghi 

| ÎN a a DE a . oa teșirea. contribuie 
| e 15*...45%. Deoarece fisura ște c ă zonă, teșir mu 
| îi o aa acestei zone periculoase și duce astfel la creșterea rezistenţ 
Cl Di 7: 
la oboseală. Sp 0 PANN 
| De asemenea, roțile dințate baladoare din i ri cat be 
| frontal pe mașini speciale, pentru a se ușura angrenarea dinţi 

al, = 


sa roților pentru schimbarea vitezelor. E IE EA 
dai pe setata unor inexactităţi Es ai - Si ca pinioanele 
se execută cu 5... 10 mm mai late decît roţile ințate nj . mal 
. Lungimea butucului Ip depinde de felul re că ij leo iza 
i e calculează în funcţie de acesta. Lungimea bu ucului, i ei pri 
îi e depăși lăţimea roții. În general rar se vor admite butuci mai s 
| ie 12 d id — diametrul arborelui ). 


Pentru reducerea tensiunilor interne din roțile turnate se vor evita îngră- 
mădirile de material, iar zonele de trecere se vor executa conform normelor 
pentru piese turnate. 

Ia cazul utilizării spițelor în formă de dublu T, obada devine mai rigidă 
Și. prin urmare această formă este recomandabilă în cazul roților dințate late. 

La roțile dințate sudate, butucul se execută de obicei din oţel rotund, iar 

obada din 'oțel lat. Aceasta din urmă se îndoaie după diametrul roții, iar 
capetele se sudează cap la cap. Legătura între butuc și obadă se face cu unul 
(fig. 11.39, a) sau două discuri (fig. 11.39, b) şi cîteodată și cu spiţe. Tăie- 
rea dinţilor se execută după sudare și după o delensionare la cald. La tăie- 
tea dinţilor se va căuta ca sudura obezii să cadă în dreptul golului dintre 
doi dinţi. 

Roțile dințate de diametre mari (De> 600 mm) se execută prin turnare 
(din oțel turnat sau îontă) sau prin sudare (la construcții individuale sau 
de serie mică). 

Deoarece o seamă de oțeluri de calitate superioară, utilizate la construcţia 
roților dințate se toarnă și se sudează greu și pe de altă parte, pentru a eco- 
nomisi aceste oțeluri relativ scumpe, se utilizează adesea roți dințate avînd 
coroana dințată în formă de bandaj, montată prin strîngere pe corpul roții 
(care poate fi executat în construcție turnată sau sudată). În schimb nece- 
sită o prelucrare și o montare precisă a bandajului, ceea ce scumpește con- 
strucția. 
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Pentru siguranţă se introduc, și 4... 12 ştifturi filetate. Utilizarea roților BI E 
cu bandaj permite realizarea de roți dințate cu dinți în V fără mașini sau 
a 
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Roțile dințate din materiale plastice — elementele geometrice ale danturii roții dințate : 
se construiesc de obicei cu butuc de | —— elementele angrenajului din care face parte roata dințată ; 
oțel sau fontă, deoarece materialele — abateri și toleranțe. 
plastice nu rezistă bine la forfecare. | O atenţie deosebită trebuie acordată suprafețelor de bază ale semilabri- 
Coroana dințată poate fi executată din i catelor roţilor dinţate, întrucît abaterile acestora influenţează în mod hotă- 
ID discuri de material plastic strînse în- | rîtor precizia de prelucrare şi control a roţilor. Drept suprafeţe de bază 
; | tre două discuri metalice (fig. 11.40) tehnologice și de control se utilizează următoarele : 
SSSŞ sau din sectoare de material plastic fi- ! a) alezajele roţilor (ia pinioanele tăiate direct în arbore, fusurile arbo- 
| xate cu un disc demontabil (îig.11.41). | relui) ; 
In cazul producţiei de serie mare se b) cilindrul viriurilor dinţilor ; 
polimerizează direct materialul plastic c) suprataţa frontală de bază a roții. 
te ZE pe butucul metalic. Dacă cilindrul vîrfurilor dinţilor se utilizează ca suprafață de bază, 
| ea ace ce] Desenele de execuţie ale roţilor din- atunci se limitează bătaia radială a acestui cilindru în raport cu axa roții. 
EPA țate cilindrice se întocmesc conform Abaterile sînt indicate în literatura de specialitate. Ş j | 
Fig. 11.40. STAS 5013-64, iar ale roților conice, „Dacă cilindrul vîriurilor nu se utilizează ca supraiață de bază, atunci 
conform STAS 5996-58. diametrul De este o dimensiune liberă. 


Desenul de execuţie trebuie să conţină, pe lîngă desenul roții (fig. 11.42), 
un tabel care conține următoarele trei grupe de elemente ale danturii, sepa- 
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e a | 19. ANGRENAJE CILINDRICE CU DINȚI INCLANAȚI 


umărul dedat; Z 
Wodutul normal A 
(nghiul deineha de druz. 4 


12.1. ELEMENTE DE GEOMETRIE ȘI CINEMATICĂ 


Semnul închnări dimtetu 
Cremalera ge referinta 
ep, dr] „5, e01 că nocn3/ă 3 
(4352 de precizie Sr focul 
Prametrul de dvzare 
Nodutul frontal Ac ăi 
/nsltimea dintelui (îiform | h___ 
|/ungmea normal pesten DVD 


Roata Mumărul desenul | = 


Elementele geometrice ale angrenajului cilindric cu dinţi înclinați sînt 
definite, ca și la angrenajul cilindrice cu dinţi drepți, prin cremaliera de 
referință standardizată în STAS 821-63. Spre deosebire de acesta însă, ele- 
mentele geometrice sînt exprimate în funcție de modulul normal. 

Datorită înclinării dinţilor, intrarea în angrenare a unui dinte nu se face 
dintr-o dată, ca la angrenajele cu dinți drepți, ci treptat, ceea ce are ca 
efect creșterea duratei de angrenare. | 

De altfel, folosirea angrenajelor cu dinţi înclinați este avantajoasă numai 
atunci cînd e=ep+es>2, adică atunci cînd se asigură ca să se atle totdea- 
una în contact cel puţin două perechi de dinţi (e, ez, es — gradul de acope- 
rire total, îrontal respectiv suplimentar). Din această condiţie rezultă urmă- 
toarea relaţie pentru lățimea roții: 


ui E = 8 a _BigBo 9 
ES fe=Ssp 2; pă 
| sau : 
Big Bo-o_g.: 
ali (20) 
COS Bo 
| (2—e 4) m, 
Fig. 11.42. | ja ti : citi 
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PP EoEVO ae EN te pe POETA ROG E e ET EEE TA APCE Eu ra SEE e e ee Ls RTR ECE Pt IT te otizesea 
380 ORGANE DE MAȘINI 


% 


PN PERI TE 90 EEE E CER PDA A TD ARE ERA Pe EI EET ee 


Liniile de contact care reprezintă intersecții ale flancurilor dinţilor cu pla- 
nul de angrenare sînt drepte dispuse înclinat pe înălțimea dintelui. Ca. 
urmare, de-a lungul liniei de contact se modifică distanţa la baza dintelui 
și deci atît brațul momentului încovoietor, cît și rigiditatea dintelui 
sînt mărimi variabile pe lățimea roții. De asemenea, la aceste angrena je 
nu se poate vorbi de poziţii de angrenare singulară, căci în orice poziţie de 
angrenare se găsesc mai mulți dinţi în contact (dacă se face abstracție de 
roți foarte înguste). 

Această situaţie prezintă avantaje în ceea ce privește silenţiozitatea an- 


grenajului, în schimb complică calculul acestuia. 


DOMENIILE DE UTILIZARE ALE ANGRENAJELOR CILINDRICE 
CU DINȚI DREPȚI ȘI INCLINAȚI 


Pentru a stabili domeniile de utilizare ale celor două tipuri de angrenaje 
se impune analiza avantajelor și dezavantajelor fiecăruia, ceea ce permite 
alegerea angrenajului corespunzător pentru condiţiile concrete date. 

Angrenajele cilindrice cu dinţi drepți prezintă următoarele avantaje : 

a) tu produc eforturi axiale ; | 

b) abaterile de pas sau profil nu influențează contactul de-a lungul 
dintelui ; 

c) uzura dinţilor nu duce la o repartizare neuniformă a sarcinii de-a 
lungul segmentului de angrenare. | | 

În schimb, roțile dinţate cu dinţi drepţi lucrează cu zgomot mai mare decit 
cele cu dinți înclinați în V. Ă 

Angrenajele cu dinți înclinați prezintă următoarele avantaje : 

4) datorită intrării treptate a dintelui în angrenare, zgomotul este mai 
redus decît la angrenajele cu dinţi drepți prelucrate cu aceeași precizie ; 

D) capacitatea portantă a angrenajului este mai mare. În schimb produc 
eforturi axiale (pentru remedierea acestui neajuns se utilizează roţi cu dinţi 
în V sau în săgeată), abateri de pas sau profil influenţează contactul de-a 
lungul dintelui, iar uzura duce la o repartizare neuniformă a sarcinii. 

Ca urmare, angrenaje cilindrice cu dinţi drepţi se vor folosi : 

— la viteze u<2...3m/s; 

— cînd nu se pot admite forțe axiale ; 

— în cutii de viteze cu roţi baladoare. 

Angrenajele cilindrice cu dinţi înclinați se vor folosi în special atunci 
cînd se cere funcționare silențioasă. 


„ CALCULUL ANGRENAJULUI CILINDRIC CU DINȚI ÎNCLINAȚI 


* 


Forțele care acționează pe dinții și arborii angrenajului cilindric cu dinţi 


înclinați (fig. 12.1). Forţa Q, normală pe dinte, se găsește în planul de 
angrenare. Această forță, ca și componentele ei, iorța axială Fax și forța 
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fox  angrenare 
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//113 centrelor în 
punctul de rastagalire 


Planul de 
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Fig. 12.1. 


radială F, trebuie exprimate în funcție de forța tangenţială, momen sat 
putere (v. și $ 11.2.3). În figura 12.1 sînt reprezentate forțele din planul 
îrontal Op, Fe și F,și forțele din planul de angrenare Q, 04 Și Faze Deoarece 
angrenarea are loc în planul de angrenare, tangent la cilindrii de bază, se 
introduce unghiul $,, înclinarea dintelui pe acești cilindri, 

Din figura 12.1 se vede că forța normală pe dinte este: 


Pa ANRE RR (12.3) 


= 3 sti Pg Lă 
COS  COSappCOS Bg 


forța axială : | 
Fe Bo 
Fax Op î8 Bo > cosar,” SEZa) 


Pe de altă parte se poate scrie: 


i8 fo _ Do 
a E COS pp; 
tg fo Da “ 
tg B, = teo cosor. (12.5) 


LR a gt a ai Gia i aia a a ti Ei 
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Inlocuind valoarea lui tg f, din (12.5) în relaţia (12.4) se obține : 


te Bye i 
Par Egee (12.6) 


COS af 


A În cazul angrenajelor zero și zero deplasate cînd a-f=aoș relaţia (12.6) 
evine : 


Fax= Fete Po. (12.7) 
Forţa radială este: 
Fr= Frig ar. (12.8) 


Ca și la angrenajele cu dinţi drepți, forțele pot fi exprimate și în funcţie 
de moment sau putere : | 


Ma __ 109 +105P 
Pas Hi P [N] F Sa, 9,75 10 i 


Ri ek, E a-i Lc (129) 
108 9,75.105p | 
o1kpy COS a, p COS By IN A a [kgi]. (12.10) 


In figura 12.2 este reprezentată variaţia momentelor încovoietoare si de 
e pe un arbore solicitat simetric de momentul Mp și forțele Fr, F, 
ȘI fax 


E 


Fig. 123. 
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| 12.3.2. Angrenajul echivalent. Calculul angrenajelor cilindrice cu dinții înclinați 


se efectuiază pe baza acelorași relaţii ca și angrenajele cu dinţi drepţi, uti- 
lizîndu-se noţiunea de angrenaj echivalent. Acesta este un angrenaj cilin- 
dric cu dinți drepţi, corespunzător unui plan normal dus prin angrenajul cu 
dinți înclinați, avînd modulul egal cu modulul normal al angrenajului cu 
dinți înclinați. 

Pentru stabilirea mărimilor echivalente se ţine seama de faptul că planul 
normal de dinţi, taie două elipse, cărora le corespund diametre de rosto- 
golire echivalente Dre ; numere echivalente de dinți ze, o distanță echiva- 
lentă între axe 4, o lăţime echivalentă 2, un unghi de angrenare în pla- 
nul normal arm, o putere echivalentă P., un moment echivalent Me și o forță 
echivalentă F. (fig. 12.3). 

Aceste mărimi echivalente au următoarele valori [7], [12]: 


D 
Die = oi (12.11) 
2 i, 
Ci COS2$, COS fip  Cosâfo? (12.12) 
Ze2 
ii ali. 

Dot D, Dreyt+D A 

[eee Seat e SN e Matea e a (12.13) 
2 2 cos?2g,  COS*fp 
Fe = Q COS ara == Fr COS $,; (12.14) 
D D | 
Mu = Fe = Q cos am Zi 
D D, 
M, = Fr-z = Q cos f, COS app Z; 
Ma, COS «a Drei COS app COSA Du __l | 
M, COS pp COS a,șDra  cosp,  "cosZp, Dr COSBpCosap 
unde : 
COS &f COS fi; ac: COS ap COSf, 
COSA oa zi "cospp , 
za Mi 
Mu = cos? 8, cos fo (12:15) 
In mod analog: 

P p | A RU 
1) = Cei poa se (12.16) 


12.3.3. 
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Fig. 12.4. 


Lungimea liniilor de contact Be! la angrenajul cilindric cu dinţi înclinați 
rezulță din figura 12.4. 

În cazul cînd lățimea roții cuprinde un număr între de paşi axiali, 
B=np se obţine : 


B_,Ppley-l) _ _B , (ep-DB eB 


e — cos BSN — cos 8, COS By cos N (12.17) 
Cînd B 4 npay» 
a e; B 
BD cosgp (112.18) 


reducerea maximă îiind de 10%. 


În general, ținînd seama de cele arătate la angrenajul cilindric cu dinţi 
drepți, cu privire la repartizarea sarcinii pe mai mulţi dinți, se poate neglija 
aici eșși ca urmare: 


2 AR : | (12.19) 


Peniru stabilirea relaţiilor de calcul trebuie doar înlocuite în relaţiile de 
calcul ale roţilor dințate cu dinți drepţi, mărimile echivalente determinate 
mai Sus. 

Calculul dintelui la rupere prin oboseală. Inlocuind în relaţia (11.17) 
mărimile corespunzătoare angrenajului echivalent se obține : 


eat 6,8+ 109K P 
mn2 ay PI A 


sau : 
6 BIKD 
o Cea a B 
Ă 1 
7 COS“ Ș,, COS for - Cos2 Bp cosf, cosf; Ye 
6,8105 KP cos 8, | 
A A (12.20) 


oma 2 By, 
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Deoarece : f, ==fo relaţia (12.20) se poate scrie: 


6,6 


2 
op 21BY 


105 KP cos Bo 


LIU 22.By, 


6,8+ 105 KP cos fn i 


[N/mm2]; 


[kgt/mm?], 


(12.21) 


(19.99) 


în care y, este coeficientul de formă corespunzător numărului echivalent 


de dinţi 2, (fig. 11.29). 


Relaţia de dimensionare se serie înlocuind B și m, în relația (1221): 


B=p4o Şi Ma= 


sau în sistemul SI: 


în sistemul MKIS : 


240 cos fo, , 
(El) ? 


6,8 105KPz,(i-+ a 
o Add 4Y, COS fo 


KPa 
Ay=55,5 V da rgat05 Bo [mm]; 
3 STA e oi 
40=54,5 p/-EPUEDEZ mm]. 


YAYe It 9a COS to 


În relaţiile de mai sus: K=Kahre 

Coeficientul dinamic Kg se ia din tabelul 11.3, valorile pentru roți dințate 
cu dinţi înclinați, iar coeficientul de repartizare K, din figura 11.25. 
Calculul flancului la ciupire. Se pornește de la relația (11.26) în care 


5R9 


Op = 


“se înlocuiesc mărimile echivalente : 


KE UI 


A, V B, Isia 2 a, 


589 / O KPE( 


ni 1) cost [i 


__589 


i P 
n) 


(12.23) 


(19.24) 


SI B ? af 2 
4 cos? By COS Fp a Sai — | SIN Za 


S fp 


Admiţind cos fozzcos f, rezultă : 


„_____589 ELE a FRI 
SE B a Bi sin 20, 


25 — Organe de maşini 


[N /mm?] ; 


_ 585 
Ă 


A 


V* 


A AIE cos5 8p 
o,Bi sin 2, COS Bo 


KPE (+ 1)5 cos? ș E 
nBisin dan 


“ [kof/mm?]. 
(19.25) 
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În cazul angrenajelor zero și zero deplasate din oţel Tabelul 12.1 


Calculul de rezistenţă al angrenajelor cilindrice 


3,4+105 /KP (it-1)8 cos? pg A 1,1 + 105 [EFES 3 cos? 2 
= Zuma sata i i 243 IN/imm |; or= A 1 pci zi pie E [kgf/mm2]. A. Dimensionare. Se dă: P — puterea și w —— viteza unghiulară la arborele motor (respec- 
S ! o V nb îiy My, — momentul de torsiune sau F, — forţa periferică) ; 
12.26) i — raportul de transmitere. 
Ta ao i Și atit pe cd PE) E A Condiţiile și durata de funcţionare 
În cazul angrenajelor cu cremalieră cu dinți înclinați introducînd în reia- Se admite : ie, | 
ţia (11.28) elementele echivalente se obține : tipul angrenajului ; 
DRE sea ua, alea materialul roților dinţate ; 
KF, | KF, cos? p, | clasa de precizie. 
Op =480 FD = 480 =» Fi IN /mm2]; | B, Verificare. Se cunosc, pe lîngă cele de mai sus, dimensiunile angrenajului. 
ek/el dl | Se calculează : 
(11.27) | tensiunile ; 
KE, cos pp | „dur ata efectivă de funeţionare. 
a PP L y pe ii i e Me pa = N N 0 RR E NN E DR CORE RR e IRI E SI o e E N N NI Re ERA SI 5 A 
6.= 102 E 279 [kgt /mm2]. A Formula | 
: | | pi Mărimea Simbol | Pit: 
Relaţii de dimensionare : pe e e cell . 3 Dinţi dscpji _ E Dinji înclinați şi în Ve 
Sol | , 3 600 
ID SIPPNRCI | umăr e cicluri N.„=3 600f,aT ; N. = aT 
E 402 “aaa KP COS? | | Numărul de cicluri Ne . î ar; E oa, 
în sistemul SI: Ao= 100(i+ DE pt ol socoti i > 27 
(a oda (11.28) | T — durata de funcţionare în ore 
2 asa RD Cos. dci. | Î — ctiai ai pa 
în sistemul MKIS : Ao=10(î+ DN gl) ha b [nn] | a — Muma de roți angrenate conco- 
Cap Mb 4 i | mica : 
= se a sc 3 îi 3 SEA N : i n PP, 
Coeficienţii Ka, 4, și wW4, cît și rezistenţele admisibile se vor lua din dia- | 2 Numărul echivalent de cicluri| AN, N,=3 600 $j (2) IT 
gramele şi tabelele din $ 11.2.2, $ 11.2.4 și $ 11.25. | i=1 b | 
12.3.5. Calculul angrenajelor cilindrice cu dinți înclinați la celelalie solicitări ca: | Pi fo Tu stat respectiv puterea, irecvența 
gripate, uzură abrazivă, rupere prin suprasarcini și strivire se efectuează la | | și Sura de Sul maus da încărcarea i 
fel ca și pentru angrenajele cilindrice cu dinți drepţi, ţinind seama, unde | e a Sică aid au tai cau oale 
este cazul, de înclinarea dinţilor. De asemenea, la calculul randamentului | sie a 
se va ţine seama de gradul de acoperire frontal și înclinarea dinţilor — rela- | ui za A ai 
țiz R i ' | 3 Coeficientul de durabilitate K Ka = | 
Ha (11.45). | . e (We 
Numărul critic de dinţi la angrenajul cilindric cu dinţi înclinați se calcu- | N, NU 
lează în același mod ca și la angrenajul cu dinţi drepți ($ 11.2.11) obți- | Ka Ko = e) 
nîndu-se relațiile : | | (a x, 
| Dacă N.>Ny: Ke =Kyj 
i— oi 
în sistemul SI: E = 6,8 105 Da a: cos5f,; | | Ste Cmegoeepeee |a — e 
sl Sah i . 
(12.29) | 4 Coeficientul dinamic Ka Tabelul 11.3 
24 i+I 9 ua e a ERe 
în sistemul MKIS : ar == 0,8 104 2 -7 cos? f,. | | 24 Fiii tigaie ac - 
Yi Sah | 5 De rupere la oboseală 94 Ciclu pulsator (cazul mai frecvent) 
| = [N/mm?] 
. Zen Ă . z E: 2K 
Valoarea lui 2, în funcţie pp seia din figura 11.34 (v. și $ 112.11). | i 42 st 
i 'S 9 
12.3.6. Schema de calcul a angrenajelor cilindrice cu dinți drepți și înclinați. 7 (e, A e, 
În tabelul 12.1 este sistematizată desfășurarea calculului angrena jelor i ii 
cilindrice. | | 
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i n 
Tabelul 12.1 (continuare) | 
= ARIE DER E fonta Ei Tabelul 12.1 (continuare) 
Nr RoriglA, n na ai ă iaz IA E ICR 
seria Mărimea Simbol FR E e | Nr Formula 
Dinţi drepţi Dinţi înclinați şi în Ve | î Mărimea - Simbol eg A E ei SE Ă zi 
sabia Se sal e DA DE datate E Da i Dinii drepţi Dinţi înclinaţi şi în V, 
, RA i i RE RE: o. — Da = ş ne A m... rea 
Ciclu alternant: | În funcție de zi în raport cu Zap se 
E K i * stabilește relația de calcul: 
2 ie at lit Mulnai INN | Zi S Zjey — se dimensionează la ciu- 
= i Ko Cp i pire 
"TI | , „2 — & : stotilează CU 
& Materiale plastice (figura 11.30) | i îndiiă Liu î Si Elie ppaza ia 
2. Bronz : o,  (70...80) N/mm2 | pere prin oboseală ; 
| La rupere prin | | 21 = Ziep — se poale dimensiona la 
3 suprasarcină Sas Rupere fragilă : oa, (tabelul 11.9) | oricare dintre cele două 
6|3 o_4 Şi o, ($ 1.4.2); K (tabelul 11.6) | solicitări 
ci Cp (tabelul 11.7) | E EI a e aa aa 
La ciupire Sat Oţeluri avînd HB << 350 i | i 
P [N men] dap =(23...26)KHB | 9 ICoejicientul de reparti- Ky Figura 11.25 
Fonte avînd HB=170...270; | 7 ăia da aa a 
Sp l5 KB i li E În funcție de 2; și 22, de condiţiile și 
| DI Oţeluri avînd HB > 380; (tabelul 11.8) 10 IAlegerea deplasării E durata de funcționare, de tipul angre- 
la deformație plastică Sap Deformaţie plastică : o, (tabelul 11.9) | profilelor najului și materialul roţilor dințate se 
P | aleg deplasările specilice ale profilelor, 
A se | eee le erupe ce eu, e Oc pomi Ceea aie a ateu ea ez a ai aaa i Dat ai po ea ai | contorm indicațiilor din $ 11.1.3 
7 |Coeficienţii de lăţime = —— (tabelul II. i ceata Ş za ta Ă 
oeficienții de lăţime Va YA A (ta 4) 11 |Coeficientul de formă y Figura 11.29 în funcție de z și E 
Lăţimea pinionului se ia cu 5... 10 mm = 20 zi Aaa ăi 
mai mare decît a roții conduse i Yi ct (că 2 giotuă aie igasă 
Ă Mea E le ue mere Și ae ze a fraţi ati (Ș ă E 
= i IONII SE dinţi scurtați (Jo=0,8) : yog= pci 
81 Numărul de dinţi la pinion 2 Se poate admite constructiv, se alege Ye La dinţi înclinați , se ia în funcţie de 
pe bază de standarde (la reductoare) | Pe si 
sau se calculează cu relaţia : | e cos n 
| 19 |Conditia de repartizare Tabelul 11.5 
2 ; | i ; iz aut : 
“aer 8.105 EEl Sa a i | În funcţie de valorile limită ale abaterii 
Ww” i a (dinţi drepți) | pasului de angrenare se calculează 
Sak cu Pe sau cu P 
2 i] E | a et, page Sia eee | aa ol ie sEE i Cati RE E ENE OR i Dee ou Ș 
Sef ai paţpere i cosă Bo) | : iati 
el Cap | 13 Distanţa între axe Ao Dinţi drepți Dinţi înclinați 
PR A Imn] | 
(dinți înclinați) Si Angrenaje zero sau zero deplasate cu 
z = roți de oţ 
In funcție de SF. calculat, se citește 5 ilie 
1 3 Ra RR 
din figura 11.34 valoarea lui 2,ep E [SI] d=imteD V(E- RE: Aron ( 3 340 y2KP'cos?fâp 
Se recomandă a se lua 2, în jurul 5 “ak] va uk] oua 
valorii lui 2. e, calculat „a za ta ba 
si Ier : : i (III | e ee IN paz! 02 FR a KPcos?f 
La roți dințate din oțeluri normalizate i [ MktS] DEVICE E azot N (200) i ROS Ap 
și îmbunătățite (775 350), se reco- ra NaVA dak MVA 
- O 
mandă a se lua 2 > 25 E La reductoare, distanța dintre axe se 
| | O normalizează conform STAS 6012-59 | 
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Nr Formula 
crt, Mărimea Simbol SETE aricii Ea pe 
Dinţi drepţi Diaţi LA iasă dă 
14 Calculul de verifi- Op 589 |epezpe 589 joasa 773 
> Cp = m Vp 
ALE IN/mm2] E SA mBi sin 20, a? aBi sin 2app 
o SER IE E 
E [lcgf/mm?]| op 58. [re KEPoizip. | „2 580 || FEPOZI)'cosBp 
ia: A n Bi sin 2ap kA Bi sin 2ap-p 
CI fi . 
pa Angrenaje zero sau zero deplasate din 
is) oțel 
Di N NN N ON E E IP Ve CURIERI 
:S __ 3,4105 E (i _ 34105 | till gal, 
= k Ao Bi i, A illa aBi a, 
E= : gta 
3 Angrenaje cu cremalieră 
CI 
i ee a dusa ee 
480 V za 480 V Fe cos 
op at ue int 9p= atasa 00 S Rp 
BD BD 
15| Verificarea la ap _ > PANE 
deformație plastică [N/nam?] Sp Ik ii! i S dap 
E 
16 Distanța între axe | Ay [mm] e RE Spa i 
, o Îl . 
[SI] A9=55,5 20 12 Pe _KP(i+ (za 
GWP Aa oVevA 0aC08 fe 
= 
17 | a Verificarea tensiunii! g — 6,8+105.KP _ 6,8- 105 KPcos po 
= N mn? = cz yB a 
3 | / ] WI 1Y on 22y,B 
CEI 
N 
cs A Ye 
dăssi 
=: — PANN SI ae a a E a pain tc Aa Se 
(25) 
(94) 
& 
18 | o [Verificarea la rupere 95 im d 
„SS fragilă [N/mm2] Os M aaa I-AR 
= Lai 
pai 
A) 
avi 
O 
Se execută calculul elementelor geo- altii 
19 metrice ale angrenajului cît și veri- 
ficarea încadrării în limitele generării 
ii ca. și angrenării 
Notă: 1) Semnul minus din relaţii se referă la angrenaje cu dantură interioară. 


i] 


Tabelul 12.1 (continuare) 


i 
li 
| 
i 
ţ 
| 
i 
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Calculul decurge în felul următor : 

Pornind de la datele problemei : puterea P și viteza unghiulară la arbo- 
rele motor wi, respectiv momentul de torsiune M, sau forța periferică Fi; 
raportul de transmitere i și condiţiile de funcționare și exploatare, se admite 
tipul angrenajului (cu dinți drepți, înclinați sau în V). 

În funcţie de durata de funcţionare impusă angrenajului se calculează 
numărul de cicluri We sau, în cazul unor încărcări nestaţionare, numărul 
echivalent de cicluri N. Se determină apoi coeficeinţii de durabilitate K. și 
Ke;, coelicientul dinamic Kg, rezistențele admisibile la rupere prin oboseală 
Oa Și la ciupire Oak, coeticientul de lăţime a ȘI coeficientul de repartizare 
a sarcinii pe dinte A, 

Cu aceste date se calculează numărul critic de dinţi ze. De observat că 
Zer se calculează pentru un angrenaj zero sau zero deplasat. Prin deplasarea 
profilului, numărul critic de dinţi se modifică în general puţin (v. fig. 11.94). 
Pe de altă parte, Ze este o mărime de calcul informativă, așa că determi- 
narea ei cu mare precizie nu prezintă în general interes. 

În funcţie de ze calculat se alege 2, și 2» și în funcţie de aceștia și de 
condiţiile de funcţionare, deplasările specifice de profil E, și E2. Avînd aceste 
date, calculul decurge conform tabelului 12.1, alegîndu-se coeficientul de 
formă și calculîndu-se distanța între axe pe baza solicitării hotărttoare, în 
funcție de valoarea lui 2; în raport cu Zer. 

În cazul cînd se cunosc dimensiunile angrenajului se calculează tensiu- 
nile efective care se compară cu rezistenţele admisibile. Dacă tensiunile 
efective sînt mai mari decit rezistenţele admisibile se poate calcula dura- 
biltatea angrenajului cu relaţia : 


6 
Ne = Ne ee) (12.30) 
Sk 
unde Ny = 107 sau 5- 107 — oțeluri avînd HB > 350 (v. $ 11.25). 
Pentru rezistenţa la rupere prin oboseală : 
Ne =Ny 3 (12.31) 


unde No = 107 (v. Ş 11.2.4). 

Se poate recomanda ca inițial să se execute o dimensionare aproxima- 
tivă, calculîndu-se Ao, fără a se ţine seama de deplasarea de profil. Valoarea 
obținută se rotunjește la mărimea standardizată imediat superioară. Cu 
valoarea Asras se calculează modulul și cu acesta se efectuează calculul 
geometric, modificîndu-se astfel numărele de dinţi și deplasările specifice, 
încît să se menţină distanța dintre axe standardizată. Capacitatea portantă 
a angrenajului obținut datorită introducerii deplasărilor de profil fiind supe- 
rioară celei calculate iniţial, se recalculează lățimea B a roților, ţinîndu-se 
seama la alegerea relaţiei de calcul de ze. 
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IEI BRE et ze EAI 


D. ANGRENAJE CONCURENTE 


13. ANGRENAJE CONICE 


13,1. INTRODUCERE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Angrenajele conice servesc la transmiterea mișcării între arbori cu axe 
concurente. Unghiul între axe 54 poate avea orice valoare ; de obicei însă 
acest unghi este drept (fig. 13.1). 

Angrenajele conice se folosec numai atunci cînd construcția mașinii im- 
pune utilizarea lor, deoarece tehnologia lor de execuţie este mai scumpă, 
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3 3 

. 3 Ş 
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S 


Da”, 
“f Ş 
nd Pe, EA e a fi 
y (LI 97-70 N Mi A 0 ai N Vo 
e pitt i 5 mu = xi Sre za 
i d N S ă 4 S Ş 
mtiie A fn! !) N ISI S& ÎS 
g TPI Sl sI 
ip e « SIE SINE 
, caras SR ISS 
- mea P, (i pierzare ZF E A SR (Sa SP 
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PE UNA ie S 4 
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a Conu suphmentar au 31 rodi 2 i 
R Ş co a Marretru/ de dimiare medii, da edu 
Ş|.S 3 __ Vrametru da find mar (re 
i E IRU Ă zi : i. 
|] us D'amatrul de ormzare rnaxn 02 
E S S (Vrâmetrul de vf mam Wez / 
= ' 
XE] £ 
33 33] 31| Copu/ sop/imentar medi a/ rotii 
SSI S ra a 


Fig. 13.1. 
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necesitînd  maşini-unelte și 
scule speciale, și cum de obi- 
cei cel puţin o roată este în 
consolă, condiţiile de lucru ale 
dinților sînt mult înrăutățite. 
În ;transmisiile cu mai multe 
trepte cînd se impune utili- 
zatea unui angrenaj conic, 
acesta se folosește întotdea- 
la “prima treaptă de turație 
(sarcini mai mici pe dinţi). 

Angrenajele conice se pot 
clasitica din mai multe puncte 
de vedere (tabelul 13.1). 

Roţile conice cu dinţii în 
are de cerc pot avea înălțime 
variabilă sau constantă (fig. 
13.2). Roţile cu dantură pa- 
loidă, eloidă și în spirală Ar- 
himede au dinţii cu înăl- 
țime constanţă. 

koţile conice cu dinți drepţi se folosesc la viteze periferice reduse 
(v < 3 m/s), cînd unele abateri ale pasului sau profilului nu produc încăr- 
cări dinamice mari și zgomot. 


Tabelul 13.4 
Clasificarea angrenajelor conice 


—5 4 <90* 
"mDupă unghiul 3 „==900 
dintre axe i ic, 
—34>99* 
Esi ace pala aa ata — drepți 
i a ii or —|_ înclinați —arc de cere  (Gleason) 
căi — curbi —|—arc de epicicloidă alungită 
Angrenaje — — (Spiromatic) 
conice —are de evolventă (Klingelnberg) 
—are de spirală (Fiat) 
Dă înăt —constantă 
După înălțime  — ratia bilă 
—După jocul O O - constant 
la tund —ÎO_ variabil 
— exterioare (3, 90: 52 < 90%) 


-—După sensul 


de rotire — | interioare (3, < 90; 22 > 90%) 


—cu roată plană (5, < 90; 52909) 


Roţile conice cu dinţi înclinați (tangenţiali) pot lucra la viteze periferice 
pînă la 12 m/s. 

Roţile conice cu dinţi curbi se recomandă să se utilizeze în domeniul de 
viteze 3 m/s <a <40 m/s. Pentru viteze mai mari, dinţii se rectifică, în 
care caz sînt de preferat roțile conice cu dinţi în arc de cere. 


13.2, 
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După jocul la îund, roţile conice pot îi cu joc la fund variabil (fig. 13.3) 


sau cu joc la fund constant (fig. 13.4). 

Jocul la tund variabil este o soluție mai veche, prezentînd neajunsul că 
jocul scade spre viîriul conului, ceea ce poate produce înțepeniri. În afară 
de aceasta, raza de racordare a dintelui trebuie aleasă în funcţie de jocul 
minim, ceea ce reduce capacitatea portantă a dintelui la rupere prin obo- 
seală. 


ELEMENTE DE GEOMETRIE ȘI CINEMATICĂ 


Calculul geometric al angrenajelor conice se execută pe baza mărimilor 
normalizate ale roții plane de referință (STAS 6844-63). 

Mărimile normalizate ale roții plane de referință sînt aceleași ca și la 
roțile cilindrice. pa 

Elementele roții plane ale roţilor conice cu dinţi curbi depind de forma 
dintelui și tehnologia de fabricaţie. 

Parametrii angrenajului conic sînt: modulul — m(7m4); numerele de dinţi 
— 2, Z2 sau i; deplasările de profil — & și E; lungimea dintelui B: un- 
Shiul dintre axe — 54 ; înclinarea B și forma dinţilor (la roți cu dinți 
înclinați și curbi). Acești parametri se aleg pe baza condiţiilor de rezistenţă 
și a unor condiţii geometrice sau funcţionale (evitarea interferenţei și a 
ascuţirii, grad de acoperire, zgomot redus etc.). 

Nu se utilizează angrenaje conice deplasate, ci numai zero deplasate, 
>= —2. Se recomandă utilizarea angrenajelor conice zero deplasate atunci 
cînd i % 1. La angrenajele conice se pot utiliza și deplasări de profil tan- 
genţiale care au ca efect mărirea grosimii dintelui pinionului pe seama gro- 
simii dintelui roții conduse. În lucrarea [25] se indică valori recomandate 
pentru deplasările specifice radiale și tangențţiale. 

La roțile dințate conice se standardizează modulul corespunzător diame- 
trului de divizare maxim al. roții; la roțile conice cu dinți înclinați se 
standardizează de obicei modulul frontal maxim mp. La roțile conice cu 
dinți curbi standardizarea modulului nu prezintă un interes deosebit, deoa- 
rece metodele de tăiere ale dinţilor permit realizarea de roţi dințate cu 
diferite module cu aceeași sculă (în anumite limite). 

Raportul de transmitere într-un angrenaj conic este (fig. 13.1): 


e ari (13.1) 
In cazul angrenajelor la care 34= Ș relația (13.1) devine: 
i= 2 =cotgă, = tg 8. (13.2) 
e 


S 
5 
i 

E 

i 

) 

i 

ş 
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Rare PDC AA AEP EEE OCE OR TE RATES A e DEEE E PE EET ERIE 6 e EPA SR 


, i 
În cazul angrenajelor conice la care 54 <>: 


sin, _ Sin(BA—3) _ | i 
îi, alia > > all Ba cote 8, —cos54; (13.3) 
sin 54 
tg &, = I-FCOS 54 e (13.4) 
La angrenajele conice la care â4> 3: 
i —5 ) d pe 
te 5, SEA (13.5) 


— î-cos (2—84) i 


Unghiurile & și &, la angrenajele avînd 54= î se pot exprima în fune- 
ție de raportul de transmitere cu relaţiile : 
cosă, = 


== Sin % ; (13.6) 


i 
Vași 

Jocul la fund la angrenajele conice. Unghiurile capului 1, Și piciorului 
dintelui ş, se calculează cu relaţiile (fig. 13.3): 


a 


b 
gg: 


te = eĂL 
unde : | 

a este înălțimea capului, iar V, a piciorului dintelui. 

G — lungimea generatoarei de divizare. 

In cazul jocului la îund constant (viriul dintelui unei roți este paralel 
cu fundul dintelui roții conjugate), unghiurile ş,, și m sînt respectiv 
(fig. 13.4): 

(13.8) 


Ta iai Tea e 
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Unghiurile conurilor de vîri și de îund sînt respectiv 


de ăla;  da=8F pi (13.9). 


dp Săi —du; Bia = oe (13.10) 


În cazul angrenajelor conice la care înălțimea dinlelui este constantă 
(fig. 193.2): 


dei =du=6: Dea =— dia => da e (12.11) 


13.3. CALCULUL, ANGRENAJEIL OR CONICE 


13.31. Angrenajul cilindric echivalent angrenajului conic (fig. 13.5). Relaţiile de- 
terminate pentru angrenajele cilindrice pot îi utilizate și pentru calculul 
angrenajelor conice dacă se înlocuiesc roțile conice prin roți cilindrice echi- 
valente [7]. Angrenajul echivalent trebuie să îndeplinească următoarele 
condiţii de echivalare : 

a) modulul egal cu cel al conului suplimentar mediu ; 

b) înălțimea dintelui egală cu cea a conului suplimentar mediu; 

Cc) razele egale cu generatoarele conurilor suplimentare medii ; 

d) forțele la angrenajul înlocuitor (echivalent) egale cu cele ale angre- 
najului real ; 

e) viteza periferică echivalentă egală cu cea reală ; 

|) se consideră dintele în secţiunea cilindrică de formă dreptunghiulară 
(în loc de forma reală trapezoidală). 

Razele medii ale roţilor se obţin 
Al scriind proporţia (fig. 13.5): 


E PR 
G B 
0-3 
Sau 
Ru=R (1-0 5-2. (3.19) 
m 5 G 8) 


Notînd Wo=2 relaţia (13.12) devine : 


Rm = R(1—0,5g). (13.13) 


hazele echivalente ale roților conice 
sînt : 


Fig. 135. 
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Masoneria 


În cazul angrenajelor la care 54 =90%, 


Ri SEL Pai PRI, (13.14) 
sau: 
JEFi 
250 ( d Baa spa 
Ra= R(1—0,5vVa) (13.15) 


Re= Ra (1—0,5pg) 21. 


Numărul echivalent de dinţi este : 


Za = cosp,i 202 cosă 
sau pentru 54 =90* : 
Za =2 LEE Ze2= 22 Vi2+F1. (19.15) 
Raportul de transmitere echivalent este : 
2 p € 
= 2 loa = par sui 
Pentru 34=90;  i,=icolg =. (13.18) 


Modulul echivalent este : 


R R a 
m, = F a n =m(1—0,5%g). (13.19) 


i 1 


Distanţa echivalentă înte axe : 


As Rat Ra 9 (13.20) 
sau (fig. 13.5), | 
care pentru 34 ==90” devine: 

Ru=(0-05)-; Ro=(0—05B)i; (13.22) 
A.=(G—0,5B) ua (13.23) 


Momentul echivalent rezultă din condiţia ca forțele tangențiale la cele 
două angrenaje (real și echivalent) să fie egale: 


Fps le e (13.24) 


radială la o roată devine forță axială la roata conjugată și invers 


7 ATA 9 deea 


| ORGANE DE MAȘINI 


de unde 


Pentru 34 =90* rezultă : 


(13.26) 


(13.27) 


„Forţele în angrena jul conic. 


a) Forțele în angrenajul conic cu dinți drepți (iig. 13.6). Spre deosebire 
de angrenajul cilindric, în angrenajul conic iorța radială Frnu este perpen- 
diculară pe axa roții, ci înclinată faţă de aceasta. De aceea, în angrenajul 
conic apar forțe axiale, chiar în cel cu dinți drepți. 

Forța tangenţială F+ se determină ca și în cazul angrenajelor cilindrice, 
considerînd însă planul mediu al roții : 


2M 2M,, 
E aci. SE TENORI e e MN 3.98 
Fu Dm  Du(1—05$g) (size 
Forţa radială este: 
Pi Fola al a (13.29) 


lorța radială se descompune în două componente (pentru 54 =90%): 


Fana = Fr Sin & = Fr, 


Sau ; 
Fri = Paxa = Ft tg 29 COS ă, 3 (13.32) 
Fa = Fro= Frig a sin 8. (13.33) 


Cu alte cuvinte, la angrenajul conic avind axele concurente la 90%, forța 


b) Forţele în angrenajul conic cu dinți înclinați și curbi (fig. 13.7). 
În acest caz apare în plus o componentă axială datorită înclinării sau 


curburii dinților. Şi aici se consideră forțele într-un plan mijlociu, așa că în 
calcul se introduce, în cazul roţilor conice cu dinţi curbi, unghiul Ș,, cores- 
punzător planului mediu. 


| 
| 
| 
| 
| 
i 
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Fig. 136. 


lig. 13.7. 


Proiectind forțele Fi și ax pe cele dcuă direcţii perpendiculare se obține : 
(13.34) 
(13.35) 


Fr = Fr Cos 8 + Fax sin d; 
Fan = Fr Sin 5, PF Fax COS 8. 


Semnul plus sau minus se ia în funcţie de sensul forței axiale Fax, Și 
anume dacă sensul înclinării dinţilor coincide cu sensul de rotaţie al roții 
motoare (privită dinspre diametrul maxim), atunci se introduce semnul 
plus. În caz contrar se introduce semnul minus. Ş 

Forța axială Fax se calculează cu relația (12.7), ținînd seama că nu se 
uțilizează decit angrenaje conice zero sau zero deplasate : 


Fc Fe tg a - (13.36) 
Forţa F, este: ati 
24 == Fa tg Qof F ( 13.37) 
Ca urmare, relațiile (13.34) și (13.35) devin: 
Frn= Frig of Cos 5, 1 Fi tg By Sin = Fa; (13.98) 
Fan =Ft te 0 sin ă, FFe ip Baa COS ă, =Fn. (13.59) 


Cu aceste forțe se calculează angrenajul, arborii și lagărele sale. aa 

Se recomandă a se alege astfel sensul înclinării dinţilor încît forța axială 
rezultantă să lucreze dinspre vîriul conului, ceea ce evită pericolul înțepe- 
nirii dinţilor. 
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13.3.3.Calculul dinților la rupere prin oboseală. Prin înlocuirea mărimilor echi- 


valente determinate mai sus, în relaţiile de calcul ate roților cilindrice se 
obțin relaţii de calcul pentru angrenajele conice [relaţia (11.17)]. 


__ 6,8105 K = 


== sat 
The Ze By, OI e 


6,8-109KP Verei 
ion2(1 —0,59gkz, |2+1- By, 


6,8:105 KP 
= - Si, Ietuei pă 
[93 con? ( —0,54q)? 2 Bye [N/mm ] > 


(13.40) 
6,6-105 KP 
num? (1 —0,54g)? 2 Bye 


[kgt/mm2]. 


hkelaţia de dimensionare se obține înlocuind valorile lui m în funcţie d 


lungimea generatoarei de divizare [pentru da=3 ie. Ele 


25) n > +2 2= a VEZI, 
de unde: 
2G 
IM =) 3. 
z VE+2 (940) 
6,8-10% KPz (1241) 
01402 (1 —0,596)229gGYe 
lungimea generatoarei rezultă : 
ÎN mezat a 
PR KP (+1) 2 
în sistemul SI: G=—55,5 1—— mm]; 
V Ya (1—0, 5%Q) wi Yesa | 
(13.42) 


KPa 
Ya (1—0,54g) Yoda 


[mm]. 


3 
în sistemul MKIS : G=54,5 V 


Pentru a evita obținerea de dinţi prea lungi și i rea subțiați la capăt se 
limitează wg< 0,3. 


Numărul de dinţi ai pinionului se poate admite pe bază de considerente 
constructive sau se alege în funcție de ze, (v. $ 11.2.11). 

Calculul de dimensionare se efectuează pentru generatoarea de divizare G, 
întrucît aceasta, ca și distanța între axe la angrenajul cilindric, reprezintă 
o mărime ce caracterizează gabaritul angrenajului. 
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Coeficientul de formă y, se ia din figura 11.29 în funcţie de numărul echi- 
valent de dinţi 2, (13.16). La roțile dințate conice cu dinţi înclinați și curbi, 
coeficientul de formă se ia în funcţie de z, calculat cu relațiile : 


PANE Îi a Pa oa a 
e > cos cost pg ? 32 cos 5, cosă Ba 


(13.43) 
Rezistenţele admisibile pentru roţile conice se iau la fel ca și pentru roțile 
cilindrice (v. $ 11.24). 
ec specifice se aleg conform indicaţiilor din literatura de spe- 
ialitate [17], [25]. 
“ Goctieienţii de repartiție a sarcinii pe dinte A, și dinamici Kg se iau din 
hi gura 11.25, respectiv tabelul 11.3 
(3.3.4.Calculul angrenajelor conice la ciupire. Pentru stabilirea relațiilor de cal- 
cul se procedează de asemenea la înlocuirea în relaţiile de calcul ale angre- 
najelor cilindrice a unor mărimi de calcul prin mărimi echivalente [rela- 


za d e 0 ÎI E 


ul out io, BP 


(G-05B El 
___84=105 a / KP(RIE 
Sp asta Bo 


Pi „i e AMA 2 
Ok = cai” ast 7270 [gt /mm?]. 


Peniru a obține o relaţie de dimensionare, se ridică la pătrat relația 
(13.43) și se înlocuiește B=yG 


a N REVERE, 


(13.44) 


cae AU app ea Ce 


02 == PO scări 
ii G2 (] —0,59g)2 ih G Gw, 


Lungimea generatoarei rezultă : 


E. acra i | IRA KP 
în sistemul SI: G= 100 Vi2-Fi JP, TI ei sa [mm]; 
ais0 2 . a _ | 
în sistemul MKIS : G=10 Vi NE za) îa ŞI —059gt [mm]. 


26 —- Organe de mașini 
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La dimensionarea angrenajelor conice cu dinţi înclinați și curbi se întro- 
duce la numitor un coeficient Yp care ţine seama de înclinarea dintelui : 


Yp=0, 


; pentru dinți zerol, v, = 1,2. 


pa te i dinţi la angrenajele conice se calculează la fel ca la 
angrenajele cilindrice, obținîndu-se : 
ă . E 2 ELI 9 
în sistemul SI: ra = 6,8 Los E iau — cos3f,,; 
cl (9) A A 
(13.46) 
FI o 
= 6,8o le aa 


în sistemul MKfS : „e 


005% Ba 
cl c2y 


Calculul la gripare, strivire și rupere prin suprasarcini, cît și calculul ran- 
damentului se calculează cu relaţiile peniru angrenajele cilindrice, ţinîn- 
du-se seama, unde este cazul de mărimile echivalente. 


ANGRENAJE INCRUCIȘATE 


4. ANGRENAJE ELICOIDALE 


INTRODUCERE. ELEMENTE DE GEOMETRIE SI CINEMATICĂ 


Angrenajul elicoidal este un angrenaj cilindric încrucișat, avînd de obicei 
unghiul de încrucișare 34 =90* (fig. 11.8). Datorită unghiului de incruci- 
șare dintre axe apare o viteză de alunecare de-a lungul dinţilor. Aceasta 
are ca urmare pericolul de încălzire și gripare și randamente relativ 
scăzute. 


Angrenajele elicoidale prezintă avantajul posibilităţii deplasării axiale 


„a roților, fără ca această să influenţeze cinematica angrenării, ceea ce ușu- 


rează monta jul. 
Contactul între dinți se produce într-un punct, lucru ce prezintă dezavan- 


taje din punctul de vedere al solicitării de contact, în schimb prezintă 
avantaje în ceea ce privește precizia de paralelism între axe. 


Din cauza alunecării de-a lungul dinţilor, pentru executarea roţilor din- 
țate din angrenajele elicoidale se utilizează cu precădere împerechieri de 
materiale cu proprietăți de antifricțiune ca: oţel călit pe oţel călit; oţel 
călit sau îmbunătățit pe bronz, pe trontă perlitică sau pe materiale plastice ; ; 
fontă pe fontă sau pe materiale plastice etc. 


i] 
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Din același motiv se impune o ungere cu lubrifianţi activaţi, 


tarea gripării. 


403 


pentru evi- 


Distanţa dintre axe se consideră lungimea normalei comune la axele 


celor două roți avînd: 


A= (Da + Da) = 


ff za 


2: 


| i 
| Ta zi) Sai 


Atunei cînd trebuie proiectat un angrenaj la care se impune distanța din- 
tre axe se pornește de la relația (14.1): 


Deoarece : 


Dao la 


rezultă : 
D 
Ș, = ( 


Să 


Ca urmate : 


te= [e - 


care pentru &A 


se cos au _ Da 


Ma 


COS Po + 


COS LR 


COS fo3 m, Zi 


COS ko 


== 90” devine : 


bă 
COS Pop 


COS fp 


Sp cos (34 = |, 


Se recomandă să se aleagă unghiul flo în funcţie de i astfel: 


Fan = Q COSarn; Duce 


14.2. CALCULUL ANGRENAJULUI ELICOIDAL 


1424. Forțele din angrenajul elicoidal au următoarele valori (fig. 14.1): 


2A | ae 
E cz — cote 5, (14.2) 
19 i 3 
tf [pe — 1]: (14.3) 
i > ] : Bo=260 sa FE A 
: Boz240...50*; 
: fo=+20 sia AXĂ 
= Fa Sin Bors Fy= Fa Cos for . (14.4) 


DEAR O RASE OZ e te a TRAD re e 1 erupe IASC Buz SCADA a Ea 
arte tza vea Ce Cpt Mera neoane anerat 


404 . 


Era E Ia URR E Acne Panica PTC 7788 OMENIE DO e re ea i 
ETNIE REED EEE e 0 CETE ice cr 
în am rezervat 
- 


Forţele corespunzătoare roții motoare : 


Fu= Fyt iQ sin Bo = Fa cos Rut uQ sin Bor ; 


Faxi i F—pQ CO5 Bo ze a, în Sin Bo —pQ COS fo , 
i : COS a, 
Fun = Q (Cos arn cos $,, +-p sin Bud oua cos (Bo, —"), 
i i Se 
Fax = Q (cos pn Sin 5 — HU COS e = Q os ra ata pi 
0 OS Pg e Tag SI (B—0o): 
unde s-a luat: 
za e ea 
i cos PI 


Ia za Fero == Q sin n , 


Cele corespunzătoare roții conduse : 


cos a, 
ERE a MEIR e ! 
Foo Q e sin (frp+9!) 
Luînd opn-=ao0n, relaţiile de mai sus devin (admiţind cos ax |) 


Dă 


LI) Fo 


Q . E ai ate) ge tea 


| ORGANE DE MAȘINI 


(14.10) 


. 
j 
| 
i 
y 
j 


Sal : 


Fu __ COS (Be), 


Fo iai “cos (Box-+ o”) % ( (4. | 1) 
Fax = Q COS don Sin (Bo, —0')= Fin tg (Py—0”): (14.12) 
: ȘI sin:(Bop+ o 
Fax = Q COS con Sin (Bt e')= Frate (Bo2+-0')= Fa “cos i (4) 
i 
E 6 2000) Sita ea o (14.14) 


14.9 2.Randamentul angrenajului elicoidal. Datorită alunecării de-a lungul din- 


ilor, pierderile în angrenajele elicoidale sînt importante și randamentul lor 
este destul de scăzut. 
Pierderea totală dintr-un angrenaj elicoidal se poate exprima sub forma : 


Pp= Popa Put Ppi (14.15) 
unde : 
Pra este puterea pierdută în angrenaj ; 
Po, — puterea pierdută datorită frecării cu uleiul din baie ; 
Po —— puterea pierdută în lagăre. 
Randamentul este (pentru roata | motoare): 
DR, BRE N cmir (14.16) 


P, ză P+Pp Ă P, 


Pierderea de energie în angrenaj datorindu-se în principal frecării de alu- 
necare de-a lungul dinţilor, puterea pierdută Ppa se poale exprima sub 
forma : 

uOV ai 


Pra =T000 kW], (14.17) 


unde : 
Q este forţa normală pe dinţi [N]; 
w — coeficientul de frecare ; 
Va — viteza de alunecare [m/s]. 
Viteza de alunecare este dirijată de-a lungul dinţilor și are valoarea 
(fig. 142): 


sin SA sin 34 
Dati oa auz, Vă eo Bor ai 
În cazul cînd 5B4=90* ; 
SEI E: 9) i 
al cosfu  CoSsfui (1448) 
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pia 7 ——— 
= A d 


a pi E! A 


Fig. 142, 


4 


N: 


a Fun î COS fo, (14.20) 
Inlocuind în (14.20) relaţia (14.11) se obţine: 
PIE Cos (Poate') Cos fo, _ cos 02 COS q' —sin Bop sin o” „COS fi 
a COS (foj—69') COSfop O COS Boy COS +-SÎn Boy Sing” * COS Bop * (14.21) 
și admiţind cos q'azl ; sin q'=p/ rezultă : 
Sai Că 
a To iz pa (14.29) 
Pentru cazul 34=90%, relația (14.21) devine : 
COS Bo2 cos cp” eat „sin Bop _ COS (Boa-t 9") Sin Bop 
a sin Bop COS + cos Pop Sin" COS fo sin (fy2-kq) cos Bo” 
sau 
paie o 
a tg (Bote?) (1429) 


La unghiuri de încrucișare mici (54 < 50%) viteza de alunecare de-a lun- 
gul dintelui scade (o scade cu da) și viteza de alunecare pe înălţimea 


dintel ui devine importantă. În acest caz, puterea pierdută prin frecarea din- 
tre dinţi se calculează cu relaţia : 


Pra = 000 (14.24) 


Da fiind componenta vitezei de alunecare maximă pe înălțime oș (de-a 
lungul dacii) și de-a lungul dintelui dar, 


a 


i 
[3 
E 
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4213 Căcuut 4 de rezistență al angrenajului elicoidal. Angrenajul elicoidal se 


calculează la ciupire și gripare, principalele cauze de ieșire din uz ale 
acestui angrenaj. 
Calculul angrenajului la ciupire se efectuează cu relaţia lui Hertz pen- 


tru contact punctitorm [relaţia (1.9]: 


3 OF 
0, = 0,388 
unde : 
Q este forța normală pe dinte ; 
E — modulul de elasticitate echivalent : 
p, — raza de curbură în planul normal la dinţi. 


Forța Q se poate calcula cu relația dedusă la angrenajul cilindric cu dinţi 
înclinați (12.10): 
2.100 Pi 
oi Day COS ao; COS Bi! 


| | l 


— == LI] 


Pa Pni  Pn2 


(14.26) 


Razele de curbură găsindu-se în planul normal la dinte au valorile : 


Das Sin %op Dai Dan Sin ao 
Pi Dcos?ppj —- 2cosBpj “Sin ag COS Pi = cos Bu? (14.27) 
d Do sin %of 
Pa 2 cos Ba 
1 p) COS cos f 
at ap £ ie 2). (14.28) 
fa Sina; | Da ”- Dan 
înlocuind aceste valori în relaţia (14.25) se obține : 
105 Py*E2, cos cos $ 2 
PR) O EREREi LU e BRE (ai pei [ 
wiDay COS app COS By sin 20; di Dao 
Efectuînd simplificările corespunzătoare rezultă : 
3 2 2 E 2 
_ 18 [ Pi E_008 2 co foj€05fpi , COSfoz] (14,29) 
Sa Da ÎN wi C08? Bor COS fpy Sin? ap; Cos %op COS fo = i 
În locul relaţiei (14.29) se poate utiliza o relaţie mai simplă: 
= at si 14.30 
2) == 3 Pal AK, q> ( ) 
ce] 
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14.3. ANGRENAJE PSEUDOCONICE 


Angrena jul ie Ri pir (numit și angrenaj hipoid) este un angrenaj conic 
încrucișat (fig. 1] A EI prezintă următoarele avantaje : 
. a) mers linişti (datorită alunecării) ; 
. b) posibilitatea montării ambelor roţi între reazeme ; 
)] 
1 


posibilitatea deplasării axei pinionului în raport cu axa roții ; 
nontaj mai puţin pretențios (contact punctitorm). 
Jar el prezintă și o seamă de neajunsuri : 

a) jiind un angrenaj încrucișat este inevitabilă alunecarea de-a lungul 
dinților, care are ca efect uzura, încălzirea și pericolul de pripare; 

D) capacitate portanță mai scăzută datorită contactului punctilorm. 

Se poate recomanda utilizarea angrenajului pseudoconic atunci cînd este 
necesară coborîrea axei pinionului în raport cu axa roții, (de exemplu, la 
angrenajul pinion de atac — coroana diferenţialului al punţii din spate a 
eoliene, r) ; atunci cînd de la un singur arbore motor trebuie antrenați 
simultan mai mulţi arbori (fără a avea roți în consolă — fig. 14.4); cînd 
se cere angrena jului conic funcționarea silențioasă. 

i Pentru a limita încălzirea și a menţine randamentul angrena jului la valori 
i satisfăcătoare (720,94), distanța între axe se limitează la As<0,2Da:; Da 
fiind diametrul de divizare al roții conduse. 


[ 
C 
a N 
i 


Fig. 143, | 


j E 


0 07 02 037 4 


unde : 


Ja da un COC Ioa ce depinde de Boz și i (fig. 14.3) | Alunecarea suplimentară de-a lungul dinţilor impune o ungere cu lubri- 
1 —— Puterea la arborele de intrare [kW]; i fianţi activaţi, evitindu-se astiel griparea. Flancurile dinţilor roților execu- 
Pe ca | ata | tate. din ojel trebuie călite. 
& 20 * * Ko, (1451) | 


„9 — tabelul 14.1, 
Verificarea la gripare se execută cu relaţia : 


i 0,25 i . : 
OpeVaj SS Rar, Sie 


rezistenţa la paie Rar depinzînd de material, duritate si condiţiile de 
ungere (ile = | 700... 2 500; op— N/mm2; oar— m/s). 


Tabelul 14.1 da A diaijă sila cota Desi i ic scută ent 
ulei dai issa abelu Calculul de rezistenţă al angrenajelor pseudoconice se exe culă momentan 
POI E (Ep a pei, Î = cu tela! iile de calcul ale Sea) conice (ŞI 19.3.3 Și Ş 15.3.4). Pinînd 
a - , seama de fapi tul că dinții sint curbi, acest calcul esle acoperitor. 
Împerechere Ka i | 
IN 2] ÎN imn?) 
5 _ zi ACE ă A = 
Oțel călit/oţel călit 7,5102 2,1+105 i daia 
Oțel călit/bronz 6,7102 1,5105 15.1. INTRODUCERE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 
Oțel călit/fontă perlitică 6+10—2 1,6- L05 | 
Oțel îmbuntăţit/bronz 5102 paie | Angrenajul melcat este un angrenaj încrucișat format dintr-un melc și o 
Oțel îmbunătăţit/tontă cenușie 3,5+102 55 5 di ien pee 0 
la (A A994Ă pătuie 3,be : 1,35+10 | Melcul este o roată dințată cu dinți înclinați cu un număr mic de dinţi, 
ontă cenuşie/tontă cenușie 3,5107 N E 10) ceea ce este posibil întrucît cu creșterea unghiului de înclinare, scade limita 
SI aa e lama pe aaa aaa e El etapa ia e me e email de interierență. 
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Fig, 15.1. 


koata melcată este de obicei o roată toroidală, ceea ce are ca urmare 
că aceasta înfășoară melcul, realizînd astfel un contact liniar în locul con- 
tactului punctitorm al angrenajului elicoida]. 

Pentru a mări gradul de acoperire al angrenajului se execută și melcul 
cu dinții dispuși pe o suprafaţă de formă toroidală, obținîndu-se angrena jul 
melcat cu melc globoidal (fig. 11.11). 

Unghiul de încrucișare al angrenajelor melcate este de obicei 90%. 

In tabelul 15.1 se indică o clasificare a angrenajelor melcate. 

Melcii cilindrici au încă răspîndirea cea mai largă. Din punct de vedere 
tehnologie este avantajos ca flancurile melcilor să fie suprafețe riglate. 
Acesta este cazul melcilor arhimedici, convoluţi și evolvenltici. 

La melcul arhimedic (melc tip A) dreptele generatoare sînt cuprinse în 
TE 


planul axial al melcului și sînt înclinate faţă de axă cu unghiul 5 


ielul acesta flancul melcului în secțiune axială este rectiliniu, iar în secțiune 
irontală este o spirală arhimedică. Melcul arhimedic prezintă dificultăţi teh- 
nologice la unghiuri de pantă mari. 

La melcul evolventic (melc tip £) dreptele generatoare sînt tangente la 
cilindrul de bază și înclinate față de axă cu un unghi egal cu unghiul elicei 
de bază. în felul acesta, acest melc are flancuri rectilinii într-o secţiune 
paralelă cu axa și tangentă la cilindrul de bază. În secţiune axială melcul 


ii 


code a). la 


Tabelul 15.1] 


Clasificarea angrenajelor melcate 
—arhimedie A 


ilancuri  —|—evolventic E 
sete pa i 
riglate — |_convotut ND și 
G 
-Cilindric — —tip SD 
flancuri  —|tip SC 
a cei "—  neriplate 
— După forma ui —Concav 
melcului | 
—Globoidal 
—Conic 
i sui —Transmisie de. 
Angrenaje —|-După puterea putere 
melcate transmisă : ară 
— Transmisie 
cinematică 
—Cilindrică 
—După forma —|--Globoidală 
roții melcate , A 
—Globoidală 
conică 


are un profil de o formă oarecare, iar în secțiune frontală, un protil evol- 
ventic. 

Dacă dreptele generatoare sînt tangente la un cilindru oarecare cuprins 
în interiorul cilindrului de bază se obține melcul convolut, care are în sec- 
țiune axială un profil de o formă oarecare și în secțiune frontală un 
profil de evolventă alungită. Dintre acești melci se utilizează melcul tip ND, 
cu profil rectiliniu în secțiunea normală pe dinte; melcul NG cu profil 
rectiliniu în secțiunea normală pe golul dintre dinți are o utilizare restrînsă. 

Dintre melcii cu flancuri neriglate se utilizează melcii tip SD, prelucrați 
cu freză-disc sau piatră-disc de recțificat, melcii tip SC, prelucraţi cu îreză 
deget și melcii concavi, care împreună cu roata melcată cu profil convex 
formează angrenajele melcate Cave, , 

Mejcii globoidali sînt de obicei riglați, avînd flancuri rectilinii în secţiu- 
nea axială. 

Angrenajele melcate sînt angrenajele cele mai silenţioase, datorită alune- 
cării de-a lungul dinților ; în schimb aceeași alunecare are ca efect randa- 
mente mici, pericol de încălzire, gripare și uzură. Ele permit realizarea de 
rapoarte de transmitere mari într-o treaptă : la transmisii de putere pînă la 
80 (eventual 100), iar la transmisii cinematice pînă la 1000 și chiar mai 
mult (limitat doar de gabarit). La rapoarte de transmitere i < 10, utili- 
zarea angrenajului melcat nu este rațională. N 

Angrenajul melcat se folosește de obicei ca transmisie reductoare. În 
“azul cînd se folosește ca transmisie amplificatoare (roata melcată este 
motoare), raportul de transmitere maxim este 1/15. 
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| față de angrenajele elicoidale și psendoconice are, pe lîngă gabarit mai 


ximă, Pax < 200kW (există construcții unde s-a ajuns la puteri de 
1000 kW); momentul maxim la roata melcată, Mo max 700 ikNm. 


Denumire | Simboi | Valoare 


A. Elerente care determină forma și dimensiunile melcului de referință | 152. ELEMENTE DE GEOMETRIE ȘI CINEMATICĂ ALE ANGRENAJULUI MELCAT 


Tipul melcului | 
(piei antetul SI IEI II : Elementele peometrice ale angrenajelor melcate cilindrice sînt definite 
PCA IA m, > prin melcul de referință, standardizat în STAS 6845-63. 


3 ia aa K iz NB [ai Ziua e saca | n fioura 15.2 este prezentat melcul de referință împreună cu elementele 
Numărul de dinți (începuturi) Z, | Ea poa pie cu +dereterițiță in precina “ou ele 
ss Lei Cit i at Li a CLl ez, şi * “. 


Sensul înclinării dintelui stînga sau dreapta Tabelul 15.2 
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Notă: q este coeficientul diametral 
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Pentru favorizarea formării filmului de lubrifiant se recomandă a se lua 
înclinarea dintelui roții melcate cu cîteva minute mai mare decît înclinarea 
spirei melcului (B2=Bo+ AB). 

În tabelul 15.2 se indică relaţii pentru calculul lungimii filetului melcului 
Li a lăţimii Ba și a diametrului maxim al roții melcate Deo max: 


15.3. CALCULUL ANGRENAJULUI MELCAT CILINDRIC 


15.3.1. Forţele din angrenajul melcat rezultă din relaţiile de calcul ale forțelor 
din angrenajul elicoidal ($ 14.2.1), ţinîndu-se seama că la angrenajul mel- 


cat fo = 3 — fo2 (Boo=fBo fiind unghiul de înclinare al dintelui roții melcate). 
Ca urmare, relaţiile (14.10), (14.12) și (14.13) devin: 


Fu s= 9 COS ap COS - —(Bo+ 7)] = Q cos ag sin (B+); (15.1) 
Fra= Q cos ag cos (fo -+qp7)= Q cos ag cos (B+); (15.2) 
Fax = Q Cos 0, Sin E —(Bo+- 7)| = Q COS 9 COS (Bo4+-q!); (15.3) 
Fce=Q cos asi (uz + 97) Qeosao sin (97); (54 


Fei = Fa=Q sin Xa » (15.5) 

Analizînd relaţiile de mai sus se vede. că forţa axială la melc este forță 

tangenţială la roata melcală și forţa tangenţială la melc este forţa axială 
la roata melcată. 


2M5 
PF = FF Prasi AeL i : 15.6 
ax f2 Dao ( ) 
2M, i 
Fu = Ca= e (15.7) 


Din relația (15.3) rezultă forța normală pe profilurile dinţilor în con- 


TAG 69 
PF 
ma ali axi i 16 
Q= COS ap COS (f0-+-cg”) (15.8) 
Dacă se neglijează frecarea, relaţia (15.8) devine : 
Fra 2M e 
= a a > Dai? (15.9) 
COS ap COS Ap 19 COS ap COS fo 
sau : 
2.10% p, 1,95-100 P, | n 
e w2Dqp COS ag COS fo INI; 4 Na Dan COS ao COS Po [gi]. a) 
a 


532. 
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Randamentul angrenajului melcat. Pierderile din angrenajul melcat se 
compun din pierderile datorate alunecării dintre flancuri și de-a lungul din- 
ților, Pa, puterea pierdută datorită frecării cu lubrifiantul, P„ și puterea 
pierdută datorită frecării din lagăre P, : 

Ps Peg Pi (15.11) 


Acestor pierderi le corespund randamentele: m m și respectiv m. Randa- 
mentul global este : 
= Maha | 
Randamentul angrenajului diferă după cum melcul sau roata melcată sînt 
motoare. În cazul cînd melcul este motor randamentul este : 


= = a 15.12) 
Ip, 7 B+P, E, ( ) 
P, 
În cazul cînd roata melcată este moțoare : 
P p-—P P i 
pate ce lease a Dă Se ME IS Aaa E RE Ab. n 
(lada a 5, | p, = 2 (15.13) 


Din relaţia (15.13) rezultă că pentru m < 0,5, randamentul angrenajului 
cu roata melcată motoare devine negativ, adică se produce autoirinare. 

Dintre pierderile amintite cele mai importante sînt cele datorite alunecării 

dintre flancuri și de-a lungul dinţilor m. Pentru calculul acestor pierderi, 

respectiv al randamentului m, se utilizează relaţia (14.23): 

te Bo | ÎN 

0 ema eee . 5.14 

Tla tg (Bot-e) ( | ) 

Din relaţia (15.14) rezultă că randamentul m, crește cu creșterea unghiului 

fo, adică cu creșterea pantei melcului, deci a numărului de începuturi. Dar 


Fig. 15.3. 
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|. Fig. 15,4. 


această creștere devine neînsemnată pentru unghiuri mai mari de 15-—955, 
în funcţie de coeficientul de frecare u, (fig. 15.3). Acesta este motivul pentru 
care numărul de începuturi se limitează la 2 <3 (maximum 4). i 
Totodată, randamentul crește cu scăderea coeficientului de frecare ba 
Randamentul maxim în funcţie de pantă se obține prin diferențierea sii 
ției (15.14) în raport cu unghiul fo (v. $ 4.4.5). 


Randamentul este maxim pentru fo= 4 e lau e 

În figura 15.3 se indică printr-o linie întrerupă valorile randamentului 
maxim în funcție de diferite valori ale coeficientului de frecare. 

Cercetările experimentale au arătat că coeficientul de frecare dintre 
iancuri și de-a lungul dinţilor depinde de viteza de alunecare Dap. de-a 
lungul dinţilor și scade o dată cu creșterea acesteia, avînd o valoare maximă 
la pornire (pentru va =0) și o valoare minimă po care se stabilizează pen- 
pentru o valoare relativ mare a vitezei de alunecare (de exemplu, 
Va=4...6 m/s). În figura 15.4 este reprezentată valoarea coeficientului 
de frecare p, obținută la încercarea a două angrenaje melcate (curba 
ÎI: A=100mm; ma=4mm; i=19:; curba 2: 4—178 MM; Ma=7,62 mm; 
i=9,75 [12]). 

Randamentul datorit pierderilor prin frecarea cu lubrifiantul se poate 
calcula cu relaţia : 


3 N [f) la UB » VorEso 


n |—2 al (15.15) 
unde : 
V, este viteza melcului [m/s] ; 
Ey — viscozitatea, în grade Engler, la 50%: 
B, — lăţimea roții melcate [mm]. 
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Pierderile în lagărele cu rulmenţi se pot calcula cu relaţia empirică : 


0,44 ji 
Pruz0, 172, [i00) Da WI (15.16) 
unde : 
P, este puterea la roata melcată [kW] ; 
A — distanţa între axe [mm] ; 
Da» — diametrul de divizare al roții melcate [mm]. 


. Calculul de rezistență al angrenajului melcat se efectuiază ținînd seama, 


ca și la celelalte angrenaje, de cauzele ieșirii lor din uz. Și aici 
cauzele de ieșire din uz sînt ruperea dinţilor prin oboseală și ciupirea. Dar 
alături de aceste cauze, datorită fenomenului de alunecare de-a lungul din- 
ților, angrenajele melcate pot ieși din uz din cauza uzurii și a gripării care 
cîștigă în importanţă, față de angrenajele cilindrice și conice. 

Metoda clasică de calcul permite calculul la rupere prin oboseală și ciu- 
pire ; pentru a ţine seama de pericolul de gripare, în special în cazul utilizării 
unor împerecheri de materiale cu tendinţă spre gripare, rezistența admisibilă 
la ciupire se ia în funcţie de viteza de alunecare (v. tabelul 15.4), 

De asemenea, ţinînd seama că randamentul angrenajelor melcate este 
relativ scăzut, se impune verificarea lor la încălzire. 

Deoarece rezistenţa angrenajelor melcate este aproape independentă de 
tipul melcului (în afară de melcul concav și globoidal) în cele ce urmează 
se va studia angrenajul melcat cu melc arhimedic, rezultatele fiind vatabile 
și pentru celelalte tipuri de melci. 


Calculul la rupere prin oboseală se efectuează peniru dintele roții melcate, 
pe de o parte pentru că spira melcului este mai lungă și pe de altă parte 
pentru că este din oţel în timp ce dintele roții melcate este din aliaje de 
metale neferoase, fontă sau materiale plastice. 

Calculul se execută pornindu-se de la relația (11.16): 


Q= LD Ym LDaYm9a cos Bo 


unde 
L este lungimea liniilor de contact ; 
P„ — pasul axial; 
D„ — pasul normal; 
Y„ — coeficientul de formă al dintelui roții melcate. 


Pentru determinarea lungimii liniilor de contact trebuie să se Hină seama 
de modul cum se realizează angrenarea dintre melc și roata melcată : această 
angrenare este similară cu cea a unui angrenaj cu cremalieră cu dantura 
înc linată, angrenarea parcurgînd suprafaţa de angrenare. Suprataţa de 
angrenare are o formă curbă și lungimile diverselor segmente de angrenare 
sînt diferite unele faţă de altele. De-a lungul acestor segmente se realizează 
transmiterea puterii de la spirele melcului la dinţii roții melcate. Pentru 
calcul se vor lua în considerare lungimile minime ale acestor linii, căci repre- 
zintă cazul mai defavorabil. 


27 — Organe de mașini 


Lungimea unei asemenea linii se poate exprima prin relaţia (fig. 15.1): 


Do _2Y 
CCS py 3609 he, 


(15,17) 
unde : 
2% este unghiul sub care dintele roții melcate înfășoară melcul [rad]; 
A — coeficient de reducere a gradului de acoperire (pentru a ţine 
seama de segmentul minim de angrenare). 
De obicei 


T TE , ară 
223 a 3 ez=1,8; 220,75. 
Ca urmare : 
1,2Do 
A [ hi 
COS Bo (15.18) 


Pe de altă parte: 


2 Da = = Do [ Ş Da __ dd | 22 
2 2 2 Za Mae 38 a Era) ai 
de unde: 
24 - 
D= (15.19) 
1 
care înlocuită în relația (15.18) se obţine 
24 A af 
Pena - (15.20) 
[ +2] COS Ș 
q 9 
Forța normală pe dinte este [relaţia (15.10) ] 
2.106 &P, 
- “oaDap COS ao COS fo IN]. 
Inlocuind aceste valori în relaţia (11.16) se obţine: 
2-10% KP; 9-5 e c 
SR, e jet 007) COS fo. 3-2 
w2Dgqa COS ap COS fo COS fo Pa) m” il (909) 
Pe de altă parte: 
D= Ta = =, 
care înlocuit în relația (15.21) rezultă : 
SEE 20 RP 
Dan 2 i 
1,2 T0t99 a DY m COS xp COS E 
_ 5,5-105 KP; 5,2+10% RP, SEE 
g== 5 [N/mm2]; o=- D- =—— [kgf/mm2]. (15.22) 


d2 = d2 2 
om Dy cos fo nm pr Dă Cos Bo 


| 
| 
| 
| 
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se 


EEG E APE STEP Et DE ATA as TC ACE DETROIT ILOR a icre 


Pentru a obţine o relaţie de dimensionare se înlocuiește (15.19) în rela- 
ie DE 0 a 39747) 338 
5,65+105 RP, 


Dan „3 
02% m 9 Do D) 


? 


sali 


z 3 
5,65+105KP, (Ea 


Ga ă 
pu Zi 3 
02 m g2 8 A 
își 
Z 71 KP 
în sistemul SI: A= roi st: | ————— mm], 
ÎI qi LI 4 Za 
027 ma q2 Sa 


în sistemul MKIS : A= 10| jiaică 


Y Tm ge Sa 


În aceste relații : K=hrhg, 

Dintre acești doi coeficienţi, la angrenajul melcat prezintă o iDoal a 
mai mare coeficientul de repartizare a sarcinii K,, deoarece sub acțiunea 
for țelor Fu Şi Fr melcul se deformează și repartiția sarcinii între dinţi devine 
neuniformă. Ca urmare, coeficientul de repartizare K, va depinde de rigidi- 
tatea melcului respectiv de săgeata acestuia. 

Datorită alunecării de-a lungul dinților, solicitările Spa în angrena je ele 
melcate sînt mai reduse decit la celelalte angrenaje. În tabelul 15.3 se indică 
valorile coeficienţilor dinamici pentru angrenajele melca te. _ 

Coeficientul de formă la angrenajele melcate y,, este indicat în figura 15.5 
în funcție de numărul echivalent de dinţi al roții iile a Za şi de depla- 
sarea specifică de profil &. El este mai mare în raport cu angrenajele cilin- 
drice sau conice deoarece datorită formei sale, di tele prezintă o capacitate 
portantă sporită la încovoiere. 
Tabelul 15.3 
Coeficientul dinamic la angrenaje melcate Kg 


N CC. II RONI INI N IRON SR 3 NA 
Cică e RN 1,5 i eiia 0 ; 
6 iai i 
Ă 
8 9 PP 120 pet: bad 
9 Lo su, 3 >= — i ta ac 
i 


Notă: Valorile inferioare ale lui K se iau pentru valorile inferioare ale vitezei de alunecare. 
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Fig. 15.5. 


Calculul la ciupire se efectuează pe baza acelorași considerente ca și la 
celelalte tipuri de angrenaje, pornindu-se de la relaţia lui Hertz: 


a, =0,418 ||9£, 
n 
unde : 
ȘI 2.106 p ao 10 1,2 D E 
Q 7710) 00 005 î; [relaţia (15.10)]; LOR [relaţia (15.18)]. 


Deoarece la angrenajul cu melc convolui profilul în planul normal este 
drept, pm=o şi ca urmare: 


] ] 2 C0s? Bop 


iai (15.24) 


Pa Pa | ” Dap sin don 


Inlocuind aceste mărimi în relaţia lui Hertz se obţine: 


2.106 KEP, 


= 0,418 —— 


__1 350 |esEeo COS? o N /mm2] 1 330 || Po Eco 80 ; 
Mm2]; Op == = || st kgt/mm2]. (15.25 
Dap oaDo i Daa 12 Do [kgf/ A ) 


i:] 
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Pentru a obține o relaţie de dimensionare se înlocuiește în relația (15.25); 


Da 2 


Da 2 i = aj z, 
= şi = |i+2] 


3 
22 2 
„(13502 KPoEcostfo _ (1 350)2 KPE [1+2) pi i 
Gai [] = 
i Da ij wD$ 2] 8 A5owp 
DB q 


de unde se obţine în sistemul SI: 


| 37 
A=| +2) Vf.) e pei 
9 2a w9 


9 Sak 


în sistemul MKIS : 


22) 3 |r 470 32 KEP, cos? p 
br fac) ae nm 


9 Sak 

În cazul angrenajelor melcate cu profil deplasat în relaţia (15.26) în locul 
lui 22 se întroduce 224 26, 

Coeticienţii Ap şi Ka (A=Ar Ka) se iau la fel ca și la calculul dinţilor 
angrena jului la rupere prin oboseală. 

O verificare propriu-zisă la gripare nu se efectuează, dar în cazul utilizării 
unor materiale care prezintă pericol de gripare rezistențele admisibile se iau 
în funcţie de viteza de alunecare dar ($ 15.3.4). 


15.9.4. Materiale și rezistențe admisibile. Pentru confecţionarea melcilor se utili- 


zează atit oțeluri de îmbunătăţire, cît și oțeluri de cementare. În primul caz, 
melcii se călesc la 45...50 HRC, iar în al doilea caz se cementează și se 
călesc la 56... 62 HRC. Deoarece șlefuirea melcilor globoidali este dificilă, 
aceștia se execută de preferinţă din oțeluri de îmbunătățire. 

În cazul melcilor care lucrează cu roți de fontă, rezultate bune s-au obținut 
prin utilizarea unor oțeluri crom-mangan-nichei pentru confecţionarea 
melcilor. 

Roţile melcate se. execută din bronz fosforos : cele avînd viteze de alune- 
care mari (da > 3m/s) se execută din bronzuri superioare (de exemplu 
Bz 14T sau Bz10T STAS 197-60). 

La viteze de alunecare sub 2 m/s se poate utiliza și fontă cenușie 
(Fe 15... Fc 20 STAS 568-60). 

în ultimii ani s-au experimentat cu succes aliaje de aluminiu, fier, magne- 
ziu, zinc cît și materiale plastice ca înlocuitoare ale bronzului (material 
deficitar) pentru fabricarea roților melcate. La rapoarte mari de transmitere 
se utilizează cîteodată melci de bronz și roți melcate de oţel sau fontă. 

Cu creșterea durității ilancurilor roții melcate crește rezistența la solici- 
tarea de contact și la uzură, în schimb necesită un montaj mai precis și 
crește pericolul gripării. 


PT FR E e E ED ETP NE EET TATI Ia 9 0 EVITA 23 a 
a az ZII pa E E E LE PE TOATA Et tm CSE EA er et Le Et 
a = ss cecene a ma 
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; Tabelul 15.4 
„Rezistenţa admisibilă la ciupire e 
(din condiţia de pripare — oa Nrmr2]) 
a ziare ăi 7577777 ANR RN 
Mele | Roată O] 05 | 025 | 05 | a [2 |3|a]els 
Oțel călit Bronz cu Al şi le 
HRC 45 (6 „==400 N/nim?) — — 250 230 1291011801 160]120| 90 
Fontă (Fe 15, Tie 10 în aa | 
i oA ea 220 | 200 | 190 | 170 [145100] -|-] 
Oțel cu 02% CI|Pe lb A R , 
sea n % re 20 | 190 160 130 15 ad (ae Iza dacă aaa 
OLC 45 Fe 10) 
că Di ! 170| Saud. 200]| 0 70| cea [ilie 
MERE EEE IEI _ | | | 


: fa admicihi îi aa : | Tabelul 15.5 
Rezistenţele admisibile la ciupire și la rupere prin oboseală 


A sară Rezistenţa admisbilă [N/mnu2] 
Caracteristici ee e 


= ciatnicaea Îl „seci uta N PR RI 
NAN 4 HRC>45 

i SI o | ori | ae da | ca 
Bz 107 In nisip 180 — 100 | 130 40 150 50 
Bz 107 În cochilie 250 - 150 190 58 225 72 
Bronz cu nichel Centrihugal 290 — 170 | 210 65 250 8! 
Fe 10 În nisip 120 | 280 — — 34 — 42 
Fe 15 În nisip 150 | 320 — - 38 - 48 
Fe 20 În nisip 210 | 400 — m 43 — 69 


pf 2 4 68197 2 


04 
"1pî2 46 


Fig. 156. 
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La roți melcate din bronzuri dure (6; > 300 N/mm?) și îonte, rezistența 
admisibilă la solicitarea de contact -— cînd griparea este hotăritoare — se 
dă atit în funcţie de material, cît și în funcţie de alunecare (tabelul 15.4), 
deoarece din relaţia de calcul la gripare opn<hRe,se vede că rezistenţa la 
contact scade cu creșterea vitezei de alunecare. Dacă materialul roții melcate 
este un bronz moale cauza principală de ieșire din uz a angrenajului este 
ciupirea. În acest caz, rezistenţa admisibilă, indicată în tabelul 15.5 variază 
cu numărul ciclurilor de solicitare ; de aceea valorile lui oa din tabelul 15.5 
se înmulţesc cu coeficientul de durată Ke din figura 15.6. 


, ANGRENAJUL MELCAT GLOBOIDAL 


Datorită condiţiilor mai favorabile de formare a unui film continuu de 
lubrifiant pe suprafeţele dinţilor roții melcate, capacitatea portantă a trans- 
misiei cu melc globoidal este de 1,5... 4 ori mai mare decît a celei cu mele 
cilindric. În schimb, execuţia și montajul sînt ceva mai dificile decit la 
angrenajele cu melc cilindric. Datorită capacității portante mărite, necesită 
de obicei o răcire artificială. 

La acest angrenaj nu este standardizat modului, ci distanţa între axe Și 
diametrul de fund al melcului, deoarece freza globoidală nu poaie executa 
decît o roată meleată cu un anumit număr de dinţi. 

Între modul și celelalte mărimi geometrice există relaţia : 


„2A-D, _._ 24 15.97). 
Rau i (15.27) 
unde : 
= PL, 
dom 
Di — diametrul de divizare al melcului în planul central; acesta cores- 


punde globoidului, pe care grosimea spirei și lățimea golului sînt egale 
între ele. 

Inălțimea capetelor se ia mai mare decît a picioarelor, ceea ce are ca 
urmare că spirele melcului sînt mai subțiri decit dinţii roții melcate. Inăl- 
țimea dinţilor spirelor melcului este în medie Ai 0 RO PRO IA plot 4 a modul ; 
jocul radial, c=(0,15.. 02. 

Calculul de rezistenţă al angrenajelor cu melc globoidal se execută momen- 
tan cu relaţii empirice [25]. 


155. CONSTRUCȚIA MELCULUI ȘI A ROȚII MELCATE,. 


UNGEREA ANGRENAJULUI 


Melcii se taie de obicei direct în materialul arborelui. Desenul de execuție 
2] unui melc cilindric este însoţit de un tabel ce conţine caracteristicile prin- 
cipale ale melcului. Se indică de asemenea în desen, o seamă de condiții 
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telinice de execuţie și control. Astfel se indică de exemplu scula de tăiere 
a dinţilor, raza de rotunjire a muchiilor, bătaia axială și radială la roți 
melcate, tratamentul termic, duritatea flancurilor etc. | 
În desenul de execuţie al melcului cilindric se desenează de obicei și _M. L. Novikov prezintă în 1954 o nouă teorie a angrenării pe baza 
profilul spirei, indicîndu-se grosimea spirei și adîncimea de măsurare. căreia elaborează un nou tip de angrenaj, dinţii avînd profile frontale cir- 
Jocul între flancuri se realizează prin subțierea spirei melcului în funcţie | culare. La angrenajul Novikov contactul iniţial al dinţilor este puncti- 
de clasa de precizie. | | ] iorm, dinţii pinionului sînt convecși, iar ai roții concavi (fig. 16.1). 
Pentru a economisi bronzul, roţile melcate se execută în formă de coroane | d cdi SE | d SE € de dead Paula pa au aaa 
dințate montate prin stringere pe corpul roții cu un ajustaj JE2/saz sau | | ste 5 os i i în Spice aşi a i Fi Îi Și VAS ORELE 
JE2/sb2 și se asigură cu știfturi sau cu șuruburi. Grosimea obezii f se ia e 1,19 ..1,59 trebuie îndeplinită condiția [relaţia (12.1) ]: 
f>16 ma+1,5 mm (cînd se asigură cu ştifturi) si f:> 1,5 ma (dacă se 


16.2. ANGRENAJUL NOVIKOV 


asigură cu șuruburi). Locașurile pentru şuruburi, dis: coroană şi din corpul | &=8s= Bon 1,15 aie Îi) 
roții, se găuresc împreună. Îmbinarea se veritică la forfecare și strivire. În | patit 
ultima vreme s-a introdus lipirea coroanei de bronz de corpul de fontă sar | de unde rezultă lăţimea roții : 
oțel cu o brazură specială. | | 
Influența ungerii este mai importantă decît la celelalte tipuri de angre- | B= (16 se 130) ata , (16.1) 
naje. Din cauza pericolului de gripare se vor prefera uleiurile viscoase cît i | sin $ 


și aditivi ce măresc rezistența flancului la gripare. Metodele de ungere și 


: - : : | In figura 16.1 este prezentat angrenajul Novikov împreună cu carac- 
etanșare sînt aceleași ca și la celelalte angrenaje. Ungerea prin cufundare li 


teristicile sale geometrice. De observat că angrenajul Novikov este 


se utilizează pentru viteze periferice pînă la 10 m/s. Înălţimea de cuftundare | extrapolar 
a melcului, respectiv a roții în baia de ulei nu va depăși înălţimea dintelui i 
(spirei). | 

In cazul cînd rulmenţii nu sînt etanșaţi faţă de baie (ceea ce simplifică 
construcția) nivelul uleiului nu va depăşi centrul corpului de rulare a rul- 8 
menţilor. Dacă în acest caz melcul nu ajunge în baie, pentru ungerea dinţilor, ra 
se vor monta pe arborele melcului niște discuri cu palete pentru stropirea ZZ/ 
uleiului. i pi 

: : FEAR : Caracteristic! geometrice 

La viteze mari (0, > 10 m/s) ungerea se execută prin introducerea uleiului a(o= 3p* 
sub presiune între profilurile melcului și ale roții melcate ; la viteze mici 3 (ma (073), Re 
(2: < 0,8 m/s) se poate utiliza ungerea cu unsoare consistentă. La viteze ta RILA LA 2 


(N, 


o < 5 m/s spirele melcului se cufundă în baie ; la o >5 m/s dinţii roții melcate D=mpz, mp0 


se cufundă în baia de ulei. ENE art săi 
(ez= 09 mp Ze 
| Dry r- 2Cr Fig. 16.1. 
(2= (p- 2(a+C2) ai 
16. VARIANTE NOI DE ANGRENAJE 4 = de 
16.1. INTRODUCERE = 5,=(1005-105)3, 
=. 
In afara angrenajelor clasice descrise în capitolele precedente se întîlnesc | PE ii! 


astăzi o serie de variante noi de angrenaje, dintre care o răspîndire mai mare 
au primit: angrenajul Novikov, angrenajul cilindro-conic și transmisia 
armonică. Aceste angrenaje se deosebesc de cele clasice prin forma profilului 
dintelui, prin modul de funcționare sau prin alte caracterstici constructive 
sau functionale. | 
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Coeticientul de tormă depinde de modul și de înclinarea dintelui, 
Ă Ținînd seama că acest angrenaj are o capacitate portanilă mare la ciupire 
în raport cu angrenajul evolventic, utilizarea sa este rațională în cazul roților 
cu durități mici și mijlocii. Totodată duritatea relativ scăzută asigură un 
rodaj bun și, ca urmare, creșterea suprafeței de contact dintre flancuri. 

In afară de varianta de angrenaj paralel, angrenajul Novikov poate 
îi executat și în varianta de angrenaj concurent. | 


16.3. ANGRENAJUL CILINDRO-CONIC 


Angrenajul cilindro-conic este o variantă nouă de angrenaj concurent 
(fig. 16.2). 

EI constă dintr-o roată plană care angrenează cu o roată dinţată cilin- 
drică. Angrenarea nu este posibilă decît cu o roată dinţată care are aceeași 
geometrie ca și cuțitul-roală cu care a fost confecţionată roata plană (în 
afară de jocul la fund). | 

Proțilul dinţilor roții plane este evolventic, însă în fiecare secțiune cilin- 
drică avînd alt cerc de bază și evolvenita care-i corespunde va diferi. 

Avantajul angrenajului cilindro-conic constă în aceea că poziţia axială 
relativă a celor două roți nu influențează asupra funcționării lor, lucru care 
nu se întîmplă la angrenajul conic. 


Fig. 16.3, 
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16.4. TRANSMISIA ARMONICĂ 


Transmisia armonică este o transmisie principial nouă, care poate îi gru- 
pată printre angrenaje datorită faptului că mișcarea se transmite prin roți 
dințate. 

Transmisia constă din două sau mai multe role 7 montate în interiorul 
unui inel elastic deformabil, dințat exterior 2 și dintr-un inel rigid dinţai 
interior 3 (fig. 16.3). Inelul elastic are de obicei cu doi dinți mai puţin decit 
inelul exterior. Angrenarea are loc în urma deformării inelului interior și 
a intrării treptate a dinţilor inelului interior între golurile inelului exterior 
(datorită diferenței z2—z2=2). De fapt nu este o angrenare propriu-zisă, 
ci o alunecare a dinţilor unii peste alţii. 

Avantajul transmisiei constă în faptul că asigură un raport de transmitere 
foarte mare la un gabarit mic: 


pi 29 = cei Zo ; i ÎN ea 
LA lo | (16.3) 


Datorită faptului că se găsesc concomitent în contact un mumăr mare de 
dinţi, capacitatea portantă a transmisiei este mare. 
Dinţii sînt de formă triunghiulară și au dimensiuni reduse. 


17. REDUCTOARE DE TURAȚIE 


17.1. DEFINIȚIE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Reductoarele sînt ansambluri formate din angrenaje montate în carcase 
închise. Ele se execută ca subansambluri individuale în uzine specializate 
și se montează între motor și mașina de lucru cu ajutorul cuplajelor sau 
al unor transmisii. 

In tabelul 17.1 se prezintă o clasificare a reductoarelor. 

Reductoarele au o largă răspîndire în construcția de mașini, motiv pentru 
care ele s-au standardizat într-o serie de standarde (STAS E 7086-04; 
STAS 6838-63; STAS 6849-63 etc.). În afară de standardizarea reductoa- 
relor s-au standardizat și distanţele între axe, rapoartele de transmitere 
și înălțimea axei, ceea ce permite realizarea, cu un număr relativ scăzut de 
piese diferite, a unei game mari de tipodimensiuni de reductoare. 

în STAS 6848-63 se prezintă o simbolizare a reductoarelor bazată pe 
caracteristicile prezentate în tabelul 17.2, 

în standardele de reductoare se prezintă caracteristicile geometrice ale 
acestora, precum și puterile nominale și limita termică a puterii pentru 
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“Tabelul 17.1 
Clasilicarea reductoarelor 


—cilindrice 
—conice 
—elicoidale 
—După felul —|—pseudoconice 
angrenajului suna 
—combinate 
—planetare 
Reductoare  — —orizontale 
—După poziția  —|—verticale 
arborilor —înclinate 
—cu o treaptă 
—După numărul Ru două trepte 
de trepte 


—cu mai multe trepte 


Tabelul ]7.2 
Caracteristicile de simbolizare a reductoarelor 


Grupa de caracieristici Caracteristici 


Numărul de trepte 

Tipurile de angrenaje 

Poziţia relativă a axelor angrenajelor 
Indicaţii suplimentare 


Schema cinematică 


Felul lagărelor 
Modul de fixare a carcasei 


Soluţia constructivă 


Poziţia arborilor de cuplare 


diferite distanțe între axe, turaţii ale arborelui de intrare și rapoarte de 
transmitere. Prin limita termică se înţelege puterea maximă pe care o suportă 
reductorul la temperatura limită admisibilă de funcționare (fa70*C). 


17.2. CRITERII DE ALEGERE A PARAMETRILOR PRINCIPALI 
AL REDUCTOARELOR 


Parametrii principali ai unui reductor sînt : raportul de transmitere total, 
numărul de trepte, rapoartele de transmitere ale fiecărei trepte în parte şi 
distanțele între axe. 
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Raportul de transmitere total rezultă din condiţiile funcționale. În funcție 
de mărimea raportului de transmitere se alege numărul de trepte, iar în 
funcţie de poziția relativă a axelor geometrice ale arborilor de intrare și 
ieșire se alege tipul reductorului (cu angrenaje cilindrice, conice, melcate 
sau planetare, orizontal sau vertical). 

La alegerea numărului de trepte ale unui reductor se pornește de la faptul 
că raportul de transmitere maxim la o pereche de roți dințate este i= 10, 
cifră impusă din motive de gabarit. Drept limită economică a' raportului de 
transmitere într-o treaptă se poate considera i6. În principiu, pentru 
realizarea raportului de transmitere total se va lua un număr de trepte 
minim, astfel ca raportul de transmitere al fiecărei trepte să satisfacă con- 
diția i6 (în mod excepţional î-<10). Rapoarte de transmitere mai mari 
decit 10 într-o singură treptă nu sînt folosite decît atunci cînd aceasta este 
avantajos din punct de vedere constructiv, de exemplu atunci cînd roata 
dințată face corp comun cu piesa respectivă (volantul automobilelor, maca- 
rale turnante, malaxoare, cilindri compresori, cuptoare de clincher etc.). 

Descompunerea raportului de transmitere total pe treptele reductorului se 
poate executa pornind de la diferite condiţii, ca : rezistență egală a dinților 
angrena jelor tuturor treptelor la ciupire sau la rupere prin oboseală, volumul 
total al roților să fie minim, realizarea ungerii tuturor treptelor prin sculun- 
dare la adincime egală în baia de ulei etc. 


17.3. TIPURI CONSTRUCTIVE DE REDUCTOARE CU MAI MULTE TREPTE 


In cazul cînd i > 6,3 se utilizează de obicei reductoare cu angrenaje ordi- 
nare în mai multe trepte ; în unele cazuri se folosesc reductoare cu angre- 
naje melcate sau planetare (fig. 17.1). 

Tipurile de reductoare cu mai multe trepte se compun de obicei din variante 
de bază ale reductoarelor cu două trepte. 

in practică se utilizează următoarele patru scheme de reductoare cu două 
trepte (fig. 17.1,e,f,h,î). 

Reductorul din figura 17.1,e cu două axe geometrice prezintă avantajul 
unei construcții scurte, la care ambele roţi conduse pot ajunge în baia de 
ulci, iar arborele condus se află în continuarea arborelui motor. În schimb, 
un astfel de reductor este mai lat, încărcarea pe dinţi este neuniformă dato- 
rită arborelui intermediar care trebuie să fie lung. Pentru ca treapta de 
turație ridicată să fie judicios utilizată este necesar ca raportul de trans- 
mitere al treptei de turație ridicată să se ia mai mare decît raportul de 
transmitere al treptei de turație joasă. 

Reductorul din figura 17.1,f, cu trei axe geometrice are o construcţie 
simplă și este cel mai răspîndit tip de reductor cu două trepte. La această 
construcție, datorită poziţiei nesimetrice a roţilor față de reazeme, reparti- 
zarea sarcinii pe dinte nu este uniformă. Din acest motiv și reacțiunile în 
reazeme sînt diferite și cum din motive constructive și de exploatare se 
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iau rulmenţi identici pentru cele două reazeme ale aceluiași arbore, rezultă 
un reductor mai greu decit în cazul utilizării altor scheme de reductoare 
în două trepte cu roți dințate cilindrice. Pentru reducerea încărcării din 
reazemele arborelui intermediar este avantajos a se utiliza roţi dințate cu 
dinți înclinați, înclinarea dinţilor fiind de același sens la roțile de pe arborele 
intermediar. 

Reductoarele din schemele din figurile 17.1, h și 17.1, i asigură o repar- 
„tizare unitormă a sarcinii pe reazemele > arborilor, 

Dintre cele două scheme, schema din figura 17.1, h se utilizează rar din 
cauza intluenței nefavorabile a deformaţiei arborilor asupra treptei de tura- 
ție joasă, care este cea mai solicitată. 


Pip Pal 
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Fig. 172. 


La reductorul din schema din figura 17.1, se utilizează de obicei în 
treapta a doua roți dinţate cu dinţi în V și în treapta întîi cîte două roți 
dinţate cu dinţi înclinați, înclinarea dinţilor fiind egală și de sens opus. 

Arborii reductoarelor din figurile 17.1, h și 17. I,i nu se fixează în sens 
axial, în alara ultimului arbore, care fiind cel mai greu se fixează axial. 
Prin aceasta se asigură compensarea unor abateri ale înclinării dinţilor 
celor două roți. 

Reductoarele în două trepte Fi A aa ilie (îig. 17.1, g) se execută cu 
angrenajul conic în prima treaptă (v. $ 13.1). Pinionul conic se montează de 
obicei în consolă, utilizindu-se pentru lagăre montajul în pahar (v. $ 22.6). 

Reductoarele cu angrenaje melcate (5 TAS E 7096: 64) se execută de obicei 
cu carcasa divizată în dreptul axei roții melcate, Numai reductoarele mici 
se execută -cu carcase dintr-o bucată avind un capac lateral prin care se 
montează roata melcată, 

În afara acestor soluții obișnuite de reductoare se utilizează și alte tipuri 
pentru scopuri speciale. Astiel, în cazul reductoarelor de putere mare se 
iolosește adesea soluția cu însumarea puterii a două motoare (îig. 17.2). 

O altă soluție modernă este combinarea reductoarelor cu variatoarele, 
constind dintr-un reductor și variator în cele două ramuri și un angrenaj 
diferenţial de însumare, soluție prezentată schematic în figura 17.3. 
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Fig. 17.3. 
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Deoarece variatoarele nu permit transmiterea de puteri mari, angrenajul 
diferenţial de însumare este astfel dimensionat încît numai o mică parte 
din puterea totală trece prin variator. 


17.4. ELEMENTELE CONSTRUCTIVE ALE REDUCTOARELOR 


Reductoarele constau din următcarele elemente principale (îig. 17.4). 

Corpul și capacul reductorului 1, roțile dinţate, lagărele reductorului Zi 
capacele rulmenţilor 3, capacul de vizitare 4, răsuilătoarea 5, dispozitive și 
șuruburi de ridicare 6. arbori 7, știfturi conice de montaj 8, inele: de distan- 
țare 9, orificiu și dop de golire 10, indicator de nivel Ji, elemente de etan- 
șare /2, pene 3, şuruburi /4, garnitură pentru reglarea rulmențţilor J/5, 
garnitură pentru reglarea roților conice /6, pahar 17, piulițe de rulmenţi /8, 
inel de aruncare 1/9, canal de colectare 20. 

La reductoare de puteri mici și mijlocii se utilizează adesea carcase înțregi, 
montate cu tlanșă pe batiul mașinilor ; se utilizează și construcții la care 
inotorul se montează cu flanșă pe reductor. 

Corpul și capacul reductorului se execută prin turnare din fontă (obișnuită 
și superioară), oțel turnat și aliaje de aluminiu. In cazul construcțiilor 
individuale sau de serie mică se utilizează construcții sudate. 

Suprafaţa de separație între corp și capac trebuie prelucrată fin. La mon- 
taj, această suprafaţă se etanșează cu șelac sau sticlă solubilă ; nu se reco- 
mandă a se utiliza garnituri, căci acestea ar modifica alezajul din carcasă. 

Pentru îmbunătățirea etanșării se execută pe suprafața de separație un 
canal de colectare a uleiului (poziţia 20, fig. 17.4). Totuși executarea acestor 
canale fiind scumpă, ele se vor evita pe cît posibil. 

Dacă suprafaţa de separație nu este în dreptul lagărelor, atunci această 
supralață nu necesită o prelucrare precisă. În acest caz, diametrul exterior 
al pinionului trebuie să fie mai mic decît diametrul exterior al rulmentului 
sau paharului. 

Pentru mărirea rigidităţii și pentru reducerea zgomotului și a vibraţiilor, 
corpul și capacul se prevăd cu nervuri interioare sau exterioare. 

Adîncimea băii de ulei se execută suficient de mare, ca uleiul să nu anire- 
neze impurităţile, ci aceasta să se așeze la fundul băii; adîncimea băii va 
îi cel puţin 20...30 mm. | 

Lagărele reductoarelor se construiesc de obicei cu rulmenţi și numai la 
încărcări mari, cu lagăre cu alunecare. Se preferă rulmenții din cauza 
construcției mai simple a reductorului, a randamentului mai ridicat, a gaba- 
ritului axial mai redus și a ungerii mai simple. 

Paharele reductoarelor se utilizează pentru montarea prin intermediul lor 
a rulmenţilor în carcasa reductorului. Utilizarea lor este avantajoasă ia 
reductoare cu rulmenţi de diametre diferite, întrucât permite realizarea în 
carcasă de locașuri de același diametru. Totodată, prelucrarea acestor loca- 
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Fig. 17.4. 


șuri este mai puţin pretențioasă. Uiilizarea paharelor este larg răspîndit în 
special la montarea în consolă a pinioanelor conice (fig. 17.4, 0). 
Știjturile conice se utilizează pentru fixarea precisă a poziţiei capacului 
iață de corpul reductorului. Se utilizează două știri, așezate la capetele 
opuse ale reductorului (asimetric față de planul longitudinal, fig. 17.4). 
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Orificiul de golire a uleiului trebuie să aibă diametrul de=(1,5....2,0)5 
și cel puţin 20 mm (5 — grosimea peretelui). Dopul se etanșează cu carton. 
Fundul băii se execută înclinat spre orificiul de golire. 

Capacele de vizitare se utilizează pentru examinarea roților dințate și 
pentru verificarea poziţiei orizontale a reductorului, cu ajutorul nivelei. 

Capacele de rulmenţi sînt de două feluri: pătrunse și oarbe, după cim 
arborele trece prin lagăr sau nu. 

Răsuflătoarele au rolul de a permite vaporilor de ulei să iasă din carcasă 
spre a nu forța etanșările. 


17.5. ALEGEREA REDUCTOARELOR 


Alegerea reductoarelor se efectuează conform STAS E 7086-64 (reductoare 
cu angrenaje cilindrice și conice) și STAS E 7598-06 (reductoare melcate 
cilindrice) pe baza următorilor parametri de bază, a căror realizare trebuie 
asigurată prin funcţionarea reductorului : raport de transmitere i; turaţia 
la arborele de turație maximă m și puterea nominală corespunzătoare lui 
Hi Și i, 

Puterea nominală a reductorului ales P corespunde unui regim de func- 
ționare constant și fără șocuri și unei durabilităţi de 50000 de ore. Fa 
trebuie să satisfacă următoarele relaţii : 


Pan Pae; (1741) 
i K 
P 
K 
Pa> ai Pa: (17.3) 


Pre este puterea nominală echivalentă, care solicitind reductoriul în- 
tr-un regim de funcţionare constant și fără șocuri ar produce 
într-o perioadă de 50 000 de ore de funcționare același etect 
asupra reductorului ca și regimul de funcționare real ; 


Pa — puterea nominală cerută de mecanismul acţionat, la arborele 
de turație minimă ; 
Pm — puterea nominală a mașinii motoare ; 
Km; Ka — coeficientul de suprasarcină al mașinii motoare respectiv al 
mecanismului acționat ; 
KE, — coeficientul de suprasarcină al reductorului, reprezentînd 


mărimea solicitării pe care acesta poate s-o preia peste soli- 
citarea corespunzătoare puterii nominale a acestuia. 
Valorile acestor mărimi sînt indicate în STASE 7086-64, respectiv 
STAS E 7598-66. 


| 
| 
| 
| 
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17.6. VERIFICAREA REDUCTOARELOR LA ÎNCĂLZIRE 


Acest calcul are drept scop de a verifica dacă temperatura de funcționare 
nu depășește pe cea admisă (Ar 50 *C). Calculul este similar cu cel utilizat 
peniru verificarea lagărelor la încălzire. Se scrie egalitatea între căldura 
produsă datorită pierderilor mecanice Q” (admiţindu-se că toate pierderile 
se transiormă în energie termică) și căldura radiată de suprafața carcasei 
reductorului S$ în timp de o oră Q7 | 


Q” ==3 600: 105 P(1—m) [J]; (17.4) 
Q=KSAt []]; (17.5) 
3 600- 109 P(1—m) = KSAT. (17.6) 


helația (17.6) permite fie calculul suprafeței necesare a carcasei, fie cal- 
culul creșterii de temperatură a supraleței carcasei faţă de temperatura 
ambiantă (AP). 
În aceste relaţii: 
7 este randamentul angrenajelor montate în reductor ($ 11.2.10); 


HK — coeficientul de transmitere de căldură al carcasei, 
K2=23 - 104...6- 101 joi 
€ 0 6 - 10 m2h grad |? 


S — suprafaţa carcasei [m2]. 

La calculul suprafeței carcasei se vor lua în considerare suprafeţele expuse, 
spălate de lubrifiant. Nu se va considera suprafaţa de bază montată pe 
iundaţie, dar se vor lua în consideraţie flanșele și nervurile de rigidizare 
ale locurilor de lagăre. 

Dacă creșterea de termperatură a carcasei depășește valoarea admisă atunci 
se pot lua următoarele măsuri: nervurarea carcasei ; răcirea carcasei cu 
ventilator ; răcirea uleiului prin introducerea în baie a unei țevi prin care 
circulă apă rece. 

Nervurarea carcasei se va execula numai la exterior. În calculul supra- 
feței carcasei se va introduce 50% din suprafața nervurilor. 

În caz că se folosește ventilator, cantitatea de căldură cedată Q” este: 


unde : 
k, este coeficientul de transmitere al suprafeței S, nerăcite de ven- 
tilator ; 


k„ — coeticientul de transmitere al suprafeţei Sp răcite de ventilator. 
K 222290 Do calea | 


unde up este viteza ventilatorului [m/s]. 
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17.7. CUTII DE VITEZE ŞI CUTII DE AVANSURI 


Angrena jele se pot utiliza și pentru construirea de mecanisme cu turație 
variabilă în trepte ; asemenea mecanisme se numesc cutii de viteze, fiind larg 
utilizate în construcția automobilelor, mașinilor-unelie, tractoarelor, tancu- 
„rilor etc. La mașini-unelte pentru varierea vitezei de avans se utilizează 
mecanisme de turație variabilă avind 
de obicei o construcţie specială numite 
cutii de avansuri. 

În timp ce la cutiile de viteze se 
urmărește prin varierea raportului de 
transmitere, varierea momentului la 
arborele condus, la cutiile de avansuri 
se urmărește în principal varierea 
turației arborelui de ieșire (este deci 
un mecanism de moment constant, 
v. Ş 10.3.3). 

In figura 17.5 este prezentată sche- 
ma unei cutii de viteze cu trei axe și 
roți baladoare. Se utilizează cîteodată 
și cutii de avansuri cu roţi baladoare, 
la care o roată baladoare poate an- 
grena cu 0 serie de roți de pe arborele 
condus, avînd numere diferite de dinţi, dar avînd aceeași distanţă între axe, 
lucru realizabil prin deplasări de profil corespunzătoare. 

ixistă diferite variante constructive de cutii de viteze și de avansuri. 
Astiel în cutiile de viteze se folosesc roți baladoare, mecanisme în meandre 
ȘI mecanisme cu ambreiaje, iar în cutiile de avansuri se folosesc cu precă- 
dere conuri de roți dințate și roată basculantă, de tip Norton (vezi cursul 
de mașini-unelte și prelucrări prin așchiere, cît și cursul de bazele prelucrării 
pe maşini-unelte ). 


Fig. 175. 


17.8. ÎNCERCAREA ANGRENAJELOR, A REDUCTOARELOR 


ŞI A CUTIILOR DE VITEZE 


17.8.1. Întroducere. Încercările unui material, ale unui organ de mașină sau ale 


unei mașini au ca scop stabilirea parametrilor limită la care materialul 
rezistă, iar piesa sau mașina își pot îndeplini în mod corespunzător rolul 
funcţional. 

Încercările se execută în condiţii cît mai apropiate de cele din exploatare 
pentru a oferi o bază de comparaţie cît mai reală. Astfel, încercările angre- 
najelor se bazează pe cauzele care duc la scoaterea lor din uz ($ 11.2.1). În 
luncție de aceste cauze s-au stabilit diferite metode de încercare care permit 
determinarea experimentală a valorilor limită la care funcționarea angre: 
najului este încă posibilă. 


i 


| 


i 
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Totodată pentru a garanta calitatea prelucrării, montajului și funcţionării 
corecte pe lingă respectarea anumitor dimensiuni, în cadrul unor abateri și 
toleranţe standardizate, cît și a unor condiții de exploatare prescrise cîteva 
reductoare și angrenaje dintr-o serie de fabricaţie se supun unor încercări 
pe stand. 

Se recomandă ca înaintea încercării pe stand, angrenajele să fie supuse 
unui rodaj sub sarcină, care poate îi executat chiar pe standul de încercare 
(v. $ 17.9). 

Incercările angrenajelor pot avea următoarele obiective : 

d) controlul calităţii materialelor, al prelucrării și al montajului ; 

b) cercetări cu scopul de a stabili anumite cauze constructive, tehno- 
logice sau dimensiuni necorespunzătoare (sub- sau supradimensionări) care 
duc la ieșirea prematură din uz a angrenajelor, respectiv au ca efect un cost 
mai ridicat. 

Controlul calităţii prelucrării și a montajului se execută după rodaj, cînd 
unele mici defecte au fost eliminate. Un mijloc simplu de control complex 
îl reprezintă măsurarea randamentului ($ 17.8.3), care se poate executa pe 
standul de încercare, sau măsurarea temperaturii uleiului în timpul încercării. 

Cercetările asupra angrenajelor se execută în laboartoare specializate, 
utilizindu-se standuri de construcții variate, în funcție de parametrii care se 
urmăresc la încercarea respectivă. 


17.8.2. Instalaţii de încercare a angrenajelor. Instalaţiile de încercare a angrena- 


jelor servesc : 

4) la stabilirea experimentală a parametrilor de rezistență, durabilitate 
și randament ale acestora ; 

b) la aflarea unor soluţii constructive defectuoase (dacă ele există) și 
la perfecţionarea construcției angrenajelor și a organelor auxiliare din con- 
strucția reductoarelor (arbori, lagăre, cuplaje, dispozitive de ungere și etan- 
sate ele.) 

c) la studiul funcționării angrenajelor atît în regimul normal de fuinc- 
ționare în exploatare, cît și în regimuri extreme ; 

d) la rodarea angrenajelor sub sarcină, ceea ce duce la creșterea randa- 
mentului și a durabilităţii acestora ; 

e) la studiul comparativ al mai multor soluții constructive, ceea ce permile 
alegerea soluţiei optime pentru un caz concret dat. 

Există în prezent tendința de a echipa în așa fel standurile de încercare 
uzinale, încît să permită atît rodarea, cît și măsurarea randamentului angre- 
najului, organizînd rodajul în funcţie de randamentul care se urmărește a 
se obţine la angrenajul respectiv ($ 17.9). 

O parte a acestor instalații sînt astiel concepute, încît să pună angrena- 
jele încercate în condiții de funcționare identice sau similare condiţiilor de 
funcţionare din exploatare. La cele mai multe instalații există posibilitatea 
măririi influenței unor factori asupra rezistenței și durabilităţii angrenajelor 
încercate. Anumite instalaţii folosite permit modelarea unor fenomene legate 
de rezistență și durabilitate pe epruvete de construcție simplă. 
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Jastalaţiile de încercat angrenaje se împart ca urmare în următoarele două 
categorii : 

a; instalaţii lucrind cu epruvete-roți dințate ; 

b) instalaţii lucrînd cu epruvete simple, care modelează unele fenomene 
care se produc în angrenaj (epruvete-role, epruvete de oboseală etc.). 

Instalaţiile utilizate pot îi în flux de energie (circuit) deschis sau închis 
sau instalaţii de uz mai general (pulsatoare, standuri de oboseală etc.). 

În tabelul 17.3 este indicată o clasificare a instalaţiilor de încercare a 
angrena elor, 


SEI p i Pi Tabelul 17.3 
Clasilicarea instalaţiilor de încercare a angrenajelor 


—epruvete-roţi dinţate 


—După felul  —|-—-epruvete-role 

epruvetelor R 

p ” —epruvete de oboseală 
Instalaţii (standarduri) de -— —cu lux de energie deschis 
incercare a angrenajelor pă | 
| —cu Îlux de energie închis 
—După felul — 


utilajului —pulsator 


stand de încercare la oboseală 

Instalaţiile de încercare în circuit (îlux de energie) deschis se caiacteri- 
zează prin aceea că întreaga energie produsă de motorul de antrenare al 
instalaţiei trece prin angrenajul care urmează a îi încercat, fiind transmisă 
unui dispozitiv de frînare care o transformă în energie termică. Drept dispo- 
zilive de frînare se utilizează frîne cu bandă sau cu saboţi, frîne hidraulice, 
pompe, generatoare electrice care debitează energia pe rezistenţe, îrîne su 
curenți Foucault etc. 

Instalaţiile de încercare în circuit (flux de energie) închis se caracteri- 
zează prin aceea că angrenajul este montat într-un circuit închis în care 
circulă energia necesară încercărilor. În felul acesta energia care a trecut 
prin angrenajul de încercat este întoarsă și trece din nou prin acest angrenaj, 
motorul de antrenare al instalaţiei de încercare trebuind să acopere doar 
pierderile inevitabile prin îrccare din angrenaje, din lagăre și din alte 
elemente ale instalaţiei. 

Toate instalaţiile de încercai angrenaje au următoarele părți principale : 

a) sistemul de acţionare, care pune în mișcare instalaţia ; 

D) sistemul de încărcare, care realizează solicitarea epruvelei ; 

€) sistemul de măsurare a încărcării ; | 

d) sistemul de prindere a epruvetelor ; 

e) sistemul de ungere, cu elemente de filtrare și termoreglare care are 
menirea de a menţine constanţi parametrii lubrificaţiei epruvetelor ; 

f) contorul de ture care înregistrează numărul de rotații deci al ciclurilor 
de solicitare a epruvetei ; | 

8) sistemul de deconeciare automată în cazul unor ruperi ; 

h) batiul pe care sînt fixate toate sistemele caracteristice ale instalaţiei, 


a 


| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
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În mod obișnuit, instalaţiile de încercat angrenaje sînt acţionate de mo- 
toare electrice. Pentru o mai ușoară reglare a turaţiei epruvetelor, pentru 
acţionare se folosesc motoare de curent continuu. 

Pentru măsurarea puterii consumate de instalaţiile de încercare, motoarele 
de acţionare se construiesc cu statoare pendulare sau cu statoare cu cadru 
și cu posibilitatea de determinare prin cîntărire sau tensometrie a momentului 
reactiv ce Iucrează asupra statorului. 

Instalații de încercare lucrind cu epruvete-roți dințate cu ]lux de energie 
deschis. Asemenea instalaţii constau dintr-un motor electric de acţionare, 
carcasa în care se montează epruvetele-roți dințate care compun angrenajul 
de încercat și un sistem de frînare. Arborele motor al angrenajului de încercai 
se cuplează cu motorul de acţionare, iar arborele de ieșire cu arborele îrînei. 
Instalaţia se pune în funcțiune în condițiile mersului în gol, apoi prin îrinare 
progresivă se mărește încărcarea angrenajului încercat pînă sau peste valoa- 
rea ei nominală. Măsurarea încărcării realizate se face cu ajutorul îrînei 
și prin măsurarea puterii absorbite de la rețea de motorul de acţionare, 
existînd și posibilitatea determinării randamentului angrenajului încercat 
(v. $ 17.9). 

Instalaţia este cu flux de energie deschis, pentru că puterea transmisă 
prin angrenaj este consumată în întregime de îrînă. Friîna are în același 
timp rolul de a măsura momentul de frînare. În acest scop îrîna trebuie să 
creeze un moment static de sens contrar momentului transmis prin angrenaj. 
Măsurarea acestui moment M= FR se face prin determinarea forței F care 
acționează la brațul R (vezi lucrarea de laborator nr. 6, la disciplina Teoria 
mecanismelor). 

Instalaţiile de încercare cu flux de energie deschis prezintă avantajul 
reproducerii fidele a condiţiilor de funcționare reale ale angrenajelor și au 
o construcție relativ simplă. Totodată ele prezintă un mare grad de univer- 
salitate. 

Dezavantajele acestor instalaţii constau în faptul că consumă o cantitate 
mare de energie pentru încercare, că necesită instalații suplimentare peniru 
regiarea îrînei, cît și motoare și generatoare de putere mare, care reprezintă 
o putere cu mult mai mare decît puterea nominală la care juncționează 
angrena jul încercat. 

Ca urmare, instalaţiile în circuit deschis nu se vor utiliza pentru încer- 
carea angrenajelor la durabilitate sau rezistenţă, sau pentru rodarea angre- 
najelor, deoarece aceste încercări sau operaţii, fiind de durată mare, consumul 
de energie este mare. Totodată disiparea energiei prezintă mari dificultăţi. 
Ele se pot utiliza cu succes pentru măsurarea randamentului, a temperaturii 
sau a zgomotului în diferite condiții de încercare. 

Instalaţiile în circuit deschis mai prezintă dezavantajul că nu pot funcționa 
decît la anumite turaţii, la care funcționarea generatorului sau a frînei 
hidraulice este posibilă ceea ce limitează domeniul de iolosire al acestor 
instalaţii. Pentru remedierea acestui din urmă neajuns se încearcă conco- 
mitent un număr par de angrenaje identice moniate astiel încît unul să 
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Cefea de curent 
contrhu 


Fig, 17.6, 


lucreze ca reductor, iar al doilea ca amplificator, astfel ca turaţia de ieșire 
să lie egală cu turaţia de intrare. Și această soluţie prezintă un neajuns : 
angrenajele mai îndepărtate de motor lucrează la încărcări mai mici, datorită 
pierderilor (de exemplu, angrenajul al patrulea lucrează la puterea PP ; 
P liind puterea motorului de antrenare ; m — randamentul unui angrenaj). 

Instalaţiile de încercare cu flux de energie (circuit) închis pot îi electrice 
sau mecanice, 

Instalaţiile de încercare în circuit electric închis (figura 17.6) constau 
din două motoare electrice de acţionare 1 și 2 (de obicei de curent continuu 
— în ultima vreme se folosesc adesea motoare de curent alternativ trifazate), 
„legate în serie din punct de vedere mecanic (printr-un cuplaj) și care 
acționează prin intermediul angrenajului de încercat 3, generatorul de curent 
continuu 4. Energia electrică produsă de generatorul 4 alimentează motorul 
de acţionare 2. heostatul 5 servește la reglarea sistemului. Motorul 7 ser- 
vește la completarea de la reţea a energiei necesare pentru învingerea pier- 
derilor interioare din sistem. Instalaţia descrisă are îlux de energie deschis 
din punct de vedere mecanic, adică angrenajul este acţionat de motorul 2, 
iar el antrenează, la rîndul său, generatorul 4, dar acest flux de energie se 
închide pe cale electrică. 

Instalaţiile de încercare în circuit electric închis prezintă avantajul unui 
consum relativ redus de energie, care servește doar pentru acoperirea pier- 
derilor din instalaţie. Ele prezintă însă și o sumă de dezavantaje. Astiel, 
atît motorul cît și generatorul trebuie să fie dimensionate la o putere de 
cel puţin 3—4 ori mai mare decît puterea nominală a anpgrenajelor ce ur- 
mează a se încerca în aceste instalaţii, pentru a permite încărcări ce depă- 
șesc puterea nominală, care să permilă ridicarea experimentală a curbei 
Wohler. i 

Un alt neajuns îl prezintă faptul că nu pot funcționa decît la anumite 
turaţii, la care funcționarea motorului și a generatorului sînt posibile. Apoi 
nu se pot încerca decîi angrenaje cu raport de transmitere egal cu unitatea 


% 
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sau e nevoie de o transmisie amplificatoare atunci cînd angrenajul încercat 
este reductor, pentru a asigura condiții cinematice identice motorului și 
generatorului. 

lustalaţia de încercare cu circuit electric închis mai prezintă neajunsul că 
necesită o reţea de alimentare de curent continuu, care să acopere pierderile 
din sistem, care sînt destul de mari, de ordinul a 20—309% din cauza randa- 
mentelor scăzute ale motoarelor de curent continuu, 

Aceste dezavantaje au ca urmare că utilizarea circuitului electric închis, 
cu toate că prezintă avantaje funcționale să fie limitată doar la cazuri 
izolate. 

Mai frecvent se utilizează instalațiile cu circuit închis mecanic. 

Asemenea instalații constau din cel puţin două angrenaje identice, mon- 
tate în circuit închis, în așa mod încît arborele de ieșire al fiecărui angrenaj 
este cuplat cu arborele motor al celuilalt. 

Prin torsionarea unuia dintre arbori, în sistemul de angrenaje în circuit 
închis apare o încărcare, Antrenînd din exterior sistemul în circuit închis, 
jiecare. angrenaj încercat va îuncţiona ca și cînd ar transmite o putere 
proporțională cu momentul de torsionare realizat în sistemul în circuit închis. 
in aceleași timp, motorul de acţionare va absorbi de la reţea doar puterea 
necesară învingerii trecărilor din cuplele cinematice ale instalaţiei. 

Peniru a înţelege modul de funcţionare al unei instalații în circuit închis 
mecanic, în tigura 17.7 este prezentată o instalație de ridicat antrenată prin 


Asupra semicuplajului montat pe arborele roții dințate a acţionează din 
partea semicuplajului arborelui tobei un moment : 
Qd 


Ma = SS (17.8) 


se îndepărtează apoi toba și în locul ei se leagă arborii roților a și b prin 


intermediul arborelui 5 cuplat cu ajutorul cuplajelor 2 şi 4. Insă înainte de 
a efectua cuplarea arborilor celor două roți, se rotesc relativ cele două 


Fig. 17.7 
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Fig. 178. 


semicuplaje e și f ale cuplajului 4 printr-un dispozitiv oarecare (de exemplu 
prin decalarea locașurilor șuruburilor din cele două discuri ale semicupla- 


: N ua vă zi d 
jelor), astfel încît să fie realizat un moment de mărimea Ma= i 


ca sens, sensul acelor de ceasornic (fig. 17.8). 

În această situaţie nu este nici o diferenţă între modul de lucru al angre- 
najelor din cele două situaţii analizate (îig. 17.7 și fig. 17.8), desigur dacă 
ambele se rotesc cu aceeași viteză unghiulară. Intr-adevăr, ținînd seama 
că în ambele cazuri momentele sînt egale, forțele pe dinţi, reacţiunile în 
lagăre și pierderile vor îi aceleași. În ambele cazuri, roţile b și c sînt 
motoare, iar roțile a și d sînt conduse. 

În felul acesta, în ceea ce privește rezistența, uzura și încălzirea angre- 
najelor, în ambele cazuri situaţia este identică. Există însă o diferenţă prin- 
cipală : în primul caz (fig. 17.7) puterea P, reprezintă puterea cheltuită 
pentru ridicarea sarcinii Q și pentru învingerea îrecărilor din transmisii. În 
cazul al doilea (fig. 17.8), puterea motorului servește numai pentru învin- 
gerea frecărilor. 

Instalaţiile de încercare în circuit închis mecanic prezintă o serie de 
avantaţe : 

a) nu necesită instalații de frinare ; 

b) consumul de energie este foarte mic, fiind de zeci de ori mai mic decît 
ce] corespunzător puterii nominale la care funcţionează angrenajul ; 

c) permite măsurarea cu precizie a randamentului, întrucît energia con- 
sumată de la rețea reprezintă chiar pierderile de energie din circuit ; 

d) datorită consumului redus de energie, instalațiile de încercare în cir- 
cuit închis mecanic pot îi folosite și ca dispozitive de rodare a angrenajelor. 

Instalaţiile de încercare cu circuit mecanic închis prezintă o mare varie- 
tate de forme constructive, care diferă între ele în principal prin modul de 
realizare a momentului interior. În tabelul 17.4 se prezintă o clasificare a 
dispozitivelor de realizare a momentului interior din instalațiile de încercare. 
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Tabelul 17.4 
Clasificarea sistemelor de realizare a momentului interior de încărcare 


—Cu dispozitive de torsionare 
—Cu fricțiune 

—Cu elemente elastice 

—Cu carcasă oscilantă 
Sisteme de realizare a momentului —|—Cu angrenaje diferențiale 
interior de încărcare —Cu lanţ 
Sa Cu forțe axiale 
—Cu forțe inerţiale 


— Speciale 


Ca exemplu de instalație de încercare a angrenajelor în circuit închis se 
prezintă standurile avînd un sistem de încărcare cu carcasă oscilantă cu 
care este echipat în principal! laboratorul de încercări al angrenajelor al 
Catedrei de organe de mașini a Institutului politehnic Timișoara. 

Cele mai multe sisteme de încărcare prezintă neajunsul că încărcarea nu 
se poate realiza decit în repaus și că pentru aceasta este necesar un con- 
sum însemnat de timp. Sistemele de încărcare cu carcasă oscilantă elimină 
acest neajuns, permiţind realizarea încărcării în mers fără consum de ener- 
gie și timp. 


Principiul constructiv al standului cu carcasă oscilantă este redat în 
figura 17.9. 


Încărcarea standului în circuit închis se realizează prin rotirea carcasei 
angrenajului format din roțile / și 2 cu un moment realizat prin suspen- 
darea unor greutăți la extremitatea braţului 5. Rotirii carcasei oscilante i 
se opune circuitul închis format din cele două angrenaje, ceea ce are ca efect 
apariţia unor tensiuni pe dinţii angrenajelor. Roţile / și 8 respectiv 2 și 4 
sint legate înlre ele prin intermediul arborilor cu cuplaje cardanice 6 și 7, 
care permit deplasarea relativă a axelor roților dințate, din cauza rotirii 
carcasei oscilante. 

Prin modificarea greutăților aplicate la capătul braţului 5 se modifică 
încărcarea angrenajelor din circuitul închis. 

Instalații de încercare lucrind epruvete-role. Încercările de rezistenţă şi 
durabilitate ale flancurilor dinţilor roților dințate se pot efectua și pe epru- 
vete-role, al căror contact, în anumite condiţii, poate modela fenomenele de 
ciupire, gripare sau uzură care apar la contactul dintre flancurile dinților 
roților dințate cu profile evolventice. 

Flancurile cu profil evolventic ale dinţilor a două roți dinţate cilindrice 
cu dinți drepți în contact într-un anumit moment, deci într-un punct M de 
pe linia de angrenare au aceeași alunecare relativă, ca cilindrii circulari 
tangenți după o generatoare care trece prin M, ale căror axe trec prin punc- 
tele AK, și Ka și care se rotesc în jurul axelor lor cu viteze unghilare egale 
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Fig 79. 


Fig, 17.10. 


cu vitezele unghiulare ale roților dințate (fig. 17.10). Presiunea pe lancu- 
rile dinţilor este egală cu presiunea pe suprafeţele celor doi cilindri, care 
ar avea lungimea egală cu lățimea dinților și ar îi apăsaţi unul pe celălalt 
cu o forță Q egală cu îorța normală pe îlancurile dinților. 

Deci, condiţiile de contact dintre flancurile dinților în punctul AM cores- 
pund condițiilor de contact dintre cei doi cilindri consideraţi. Încercarea de 
rezistență și durabilitate a îlancurilor dinţilor roţilor dințate într-o anumită 
zonă a suprafeţelor lor se poate” modela prin încercarea de durabilitate și 
rezistență a supraieţelor rolelor cilindrice echivalente. 

Instalaţiile cu role care reproduc starea de solicitare de contact pe toată 
suprafața flancurilor dinţilor în angrenare se folosesc în mod deosebit la 


“modelarea încercărilor de uzură a flancurilor dinţilor roţilor dințate. 


ia di 


La încercările de pitting și gripate pentru care se cunoaște zona în care 
se produce solicitarea de contact cea mai defavorabilă, se preferă insta- 
laţii care modelează solicitarea de contact doar într-o anumită zonă de 
contact bine determinată pe suprafaţa flancurilor și anume în zona cea 
mai solicitată. Aceste instalaţii au o construcție mai simplă și sînt mai 
ușor de exploatat. 

Metodica de determinare experimentală a caracteristicilor energetice și 
de rezistență ale angrenajelor. Determinarea randamentului angrenajelor 
și a reductoarelor. 

Determinarea experimentală a randamentului angrenajelor prezintă o 
importanță deosebită întrucît randamentul reprezintă un indicator global 
al calității unui angrenaj, dînd indicaţii preţioase asupra calităţii execuţiei 
și a montajului roților dințate și a organelor auxiliare. 

Măsurarea randamentului se execută după ce angrenajul a fost în prea” 
labil rodat în mod corespunzător (v. $ 17.9). 
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Determinarea randamentului angrenajelor se face prin încercarea unor 
angrenaje formate din epruvete-roți dinţate, a unor reductoare sau a unor 
cutii de viteze pe standuri cu flux de energie deschis sau închis, 

Determinările se pot referi la randamentul global al angrenajului, 
ţinîndu-se seama de puterea pierdută prin frecarea în lagăre, prin frecarea 
organelor de mașini rotitoare cu aerul, cît și prin frecarea de rostogolire și 
alunecare între flancurile dinților sau la randamentul de angrenare, care 
ține seama doar de pierderile de putere prin frecare între flancurile dinţilor. 

Pentru determinarea randamentului global al angrenajelor în instalații 
deschise se măsoară puterea transmisă la frînă Pș și puterea absorbită de 
motor Pm. Randamentul va ÎÎ : | 


Pr 
n 

Determinarea rezistenței dintelui la rupere prin oboseală. Această carac- 
teristică se poate determina în 3 moduri : 

a) pe epruvete-roți dinţate lucrînd în condiţii de angrenare ; 

b) pe epruvete-roţi dințate încercate într-un pulsator ; 

c) pe epruvete clasice pentru încercări la oboseală. 

Stabilirea experimentală a rezistenței rădăcinii dintelui într-o instalaţie 
de încercare în care roata dințată lucrează în condiții de angrenare este 
cea mai completă metodă de încercare pentrucă aici se ține seama de mate- 
rialul roților, de forma dintelui, de condiţiile specifice angrenării, de even- 
tuaiele solicitări dinamice datorite impreciziei de prelucrare. Metoda de 
încercare prezintă însă neajunsul că necesită epruvete complexe (roți din- 
țate) și durata încercărilor este relativ mare. Pentru ridicarea unei dia- 
grame de oboseală (Wohler) sînt necesare cel puţin 8—10 roţi și durata 
încercărilor se prelungește la o lună și mai mult. 

Ridicarea diagramei Wohler se face în același mod ca la celelalte 
încercări la oboseală. Pentru aceste încercări standul de încercare trebuie 
să lie prevăzut cu o instalaţie de deconectare în momentul ruperii unui 
dinte. Acest lucru este simplu de realizat la instalaţiile de încercat în cir- 
cuit închis, întrucît în momentul ruperii unui dinte, torsiunea arborilor și 
încărcarea dinților se reduce la zero. Aceasta are ca urmare reducerea curen- 
tului luat de motorul de antrenare de la rețea, astfel încît un releu de curent 
poate deconecta automat motorul. 

Pentru a reduce numărul de epruvete necesare, roțile dințate se pot încerca 
pe pulsator, în care caz fiecare dinte reprezintă o epruvetă. În acest scop 
se montează la pulsator un dispozitiv special, cu doi dinți de cremalieră 
care vin în contact cu doi dinţi ai roții de încercat pe care îi supune alter- 
nativ la un ciclu pulsator sau alternant. 

incercarea prezintă neajunsul că ține seama doar de ciclul solicitării și 
de forma dintelui, dar nu ţine seama de ceilalţi factori care influențează 
rezistența dintelui la rupere prin oboseală. 

Totuși combinarea celor două metode de încercare permite stabilirea 
influenţei diferiților factori construeitivi și funcționali asupra rezistenţei la 
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oboseală, permiţind utilizarea de relaţii pentru calculul rezistenței dintelui 
la rupere prin oboseală în care intră rezistența la oboseală a materialului 
roții determinată pe epruvete clasice, afectind aceasta de factorii de formă 
și funcționali determinaţi prin metodele de mai sus. 

incercarea roților dințate la rupere prin oboseală prezintă interes îndeo- 
sebi la roțile dințate din materiale plastice și la roţile din oțel cu flancuri 
foarte dure. 

Determinarea rezistenței la ciupire a suprafetei flancurilor dinților. 

Determinarea experimentală a rezistenței suprafeței flancurilor dinţilor 
la ciupire se face în două moduri : 

a) pe epruvete-roţi dinţate, lucrînd în instalații de încercat angrenaje ; 

b) pe epruvete-role, în instalaţii care modelează fenomenul solicitării de 
contact pe flancul dinţilor. 

Încercările au scopul de a stabili o relaţie între mărimea solicitării de 
contact a flancului dintelui și numărul de cicluri de solicitare la care se 
produce distrugerea suprafeţei ilancurilor prin ciupire. Relaţia transpusă 
în formă gralică are aspectul unei diagrame de oboseală de tip Wohler. 

Ca măsură a solicitării de contact se adoptă în mod convențional mări- 
mea presiunii pe flancul dintelui în momentul cînd contaciul se produce pe 
linia polilor. 

Numărul de cicluri de solicitare la care se consideră suprafața dintelui 
distrusă prin ciupire, se alege în mod convențional drept acel număr de 
cicluri după care pe dinţii roții dinţate încercate există un număr de 
40—50 de ciupituri mari, repartizate în mod uniform pe toți dinții. În acest 
caz există certitudinea că a apărut fenomenul de ciupire progresivă, care 
după un număr suplimentar de cicluri de solicitare duce la distrugerea efec- 
tivă a flancurilor dinţilor. Nu se vor lua în considerare la aprecierea numă- 
rului de ciupituri pe dinţii roților dințate, ciupiturile apărute în număr mare 
pe colțurile dinților. Ele se datoresc suprasolicilărilor locale, provocate de 
erori de paralelism ale axelor roților dințate sau bătăii frontale a dinților. 

Pentru determinarea curbei de oboseală la solicitarea de contact a supra- 
feței flancului dinților se realizează o anumită presiune pe flancul dinților 
epruvetelor roți-dințate sau pe suprafețele epruvetelor-role și se pune în 
luncțiune instalația de încercare pînă cînd apare pe flancul dinților sau 
supratețele rolelor, numărul de ciupituri convenţional admis ca indiciu pen- 
tru distrugerea flancului. 

Numărul de cicluri de solicitare realizate și solicitarea de contact apli- 
cată vor îi coordonatele punctului de încercare în diagrama de oboseală. 


RODAJUL ANGRENAJELOR, AL REDUCTOARELOR 
ȘI AL CUTIILOR DE VITEZE 


hodajul joacă un rol foarte important în durata de funcționare si în buna 
comportare a unui reductor sau a unei cutii de viteze ; de aceea trebuie să i 
se acorde importanţa cuvenită. 


| 
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Ca standuri de rodaj se pot folosi atit standurile în circuit deschis, cît și 
standurile în circuit închis. Deoarece primele duc la un consum însemnat 
de energie, în general utilizarea lor ca standuri de rodaj trebuie evitată. 

Se recomandă următoarea schemă de rodaj pentru reductoare cu angre- 
na je cilindrice și conice (fig. 17.11): 

Se rodează angrenajul în gol cu o viteză unghiulară (0,3...0,4)wo (wo 
— viteza unghiulară de regim) timp de o jumătatţe de oră pînă la o oră 
(î) în ambele sensuri (dacă angrenajul funcţionează și reversibil). In 
această perioadă se verifică dacă funcționarea cinematică este corectă, dacă 
nu se produc încălziri exagerate ale lagărelor, dacă ungerea și etanșarea 
funcționează corect, 

După aceea, se încarcă angrenajul în trepte (3 pînă la 5 trepte egale) 
pînă la momentul de regim Mo al angrenajului. Durata de încărcare a [ie- 
cărei trepte este de cel puţin jumătate de oră. Viteza unghiulară de lucru în 
această perioadă se ia 0,5 wo. Trecerea de la o treaptă de încărcare la cealaltă 
se face lin și fără șocuri. Timpul îs la care angrenajul se va roda la viteza 
unghiulară de regim wo va fi cel puţin o oră. Rodajul are loc în ambele 
sensuri, dacă angrenajul va lucra în exploatare în ambele sensuri. 

Dacă nu se constată defecte (zgomot prea mare, gripare, vibrații, încălziri 
de lagăre, uleiul de ungere nu se încălzește peste limita admisă, iar pata 
de contact este corespunzătoare), angrenajul se supune unor încărcări peste 
cele de regim și anume : 1,4 Mo timp de 20 minute (î4) la viteza unghiulară 
wo și 2 Mo timp de 3 minute (45) la viteza unghiulară 0,5 wo. 

Ungerea angrenajului în timpul rodajului se execută cu lubrifiantul pre- 
văzut în proiect. Temperatura uleiului se controlează din oră în oră și la 
fiecare fază a rodajului. Se urmărește de asemenea zgomotul produs de 
angrenaj. 

Se poate recomanda și măsurarea randamentului angrenajului în diferite 
faze ale rodajului, ceea ce permite urmărirea îmbunătățirii calităţii angre- 
najului prin rodaj. De altiel schema de rodaj propusă este informativă + 
prin urmărirea pe parcurs a randamentului, a temperaturii uleiului din 
baie și a zgomotului se poate stabili o tehnologie de rodaj corespunzătoare 
pentru angrenajul ce se rodează. 

După rodaj, reductorul, respectiv cutia de viteze se curăță de praful meta- 
lic rezultat în urma rodajului și de ulei. Se verifică cu atenţie roţile dințate 
și lagărele. 

După terminarea rodajului se trece la încercări de control (randament, 
zgomot, încălzire), Ele se execută de asemenea la diferite încărcări, însă 
la viteza unghiulară nominală wo (de regim). 

La fiecare treaptă de încărcare, după atingerea temperaturii stabilizate 
(de regim) se măsoară temperatura și zgomotul. la încărcarea de regim 
se măsoară și randamentul, care permite a se verifica obiectiv economici- 
tatea angrenajului, calitatea prelucrării și a monta jului. 

Rodajul angrenajelor melcate se execută ca și la angrenajele cilindrice 
și conice, însă pe baza unei diagrame puţin diferite prezentate în 
Heira: 47412. 
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Fig. 1711. Fig. 17.12. 


In această diagramă hi=(0,5...1) oră; f2=0,5 ore pentru fiecare din 
cele 3 trepte ; fa=l oră ; = 10 minute ; î5=2 minute. 

Ca urmare, standurile de încercare permit atît roda jul, cît și controlul com- 
plex al angrenajelor, permiţind stabilirea după rodaj a caracteristicilor de 
calitate ale reductorului sau ale cutiei de viteze, măsurîndu-se randamentul 
la fa și viteza unghiulară de regim, încălzirea uleiului și zgomotul 
produs. CR 


. TRANSMISIA PRIN LANȚURI 


18.1. DEFINIȚIE, CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Transmisia prin lanțuri este o transmisie prin angrenare, mișcarea trans- 
mițindu-se între două sau mai multe roți de lanț prin contactul dintre dinții 
roților de lanț și rolele (bucşele, bolțurile) zalelor lanțului. i 

Lanţul, la rîndul său, este un organ de mașină format dintr-un sir de 
elemente asemănătoare (inele, zale, verigi, plăci) articulate între ele și 
putînd fi solicitat numai la tracţiune. | 
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În transmisia prin lanţ, în afara lanţului și a roților de lanţ se utili- 
zează și unele elemente auxiliare, ca : elemente pentru ungere, susținere, 
protecţie etc. 

Avantajele transmisiei prin lanţ sînt următoarele : 

a) încărcare redusă pe arbori (deoarece mișcarea se transmite prin an- 
grenare) ; | 

b) randamente relativ mari (m=0,96... 0,98); 

c) gabarit redus (roţile de lanţ permit un diametru mic și distanţă mică 
între axe) ; 

d) permite transmiterea puterii concomitent la mai mulți arbori, deoarece 
nu necesită unghiuri mari de înfășurare ; 

e) poate funcţiona și în condiţii grele de exploatare (praf, coroziune) ; 

f) nu are alunecări ; 

9) permite transmiterea de puteri relativ mari ; 

h) permite îmbinarea ușoară a capetelor lanţului, 

Printre dezavantajele transmisiei prin lanţ se numără următoarele : 

a) este o transmisie rigidă, transmite șocurile și vibraţiile, produce vibra- 
ţii, zgomot; 

b) necesită un montaj precis al arborilor și roților (mai precis decît la 
transmisia prin curele) ; 

c) necesită o întreținere mai pretențioasă (decît la curele); 

d) are o durabilitate limitată ; 

e) are un preț de cost ridicat; 

Î) are un mers neliniștit (viteză unghiulară variabilă) ; 

9) permite viteze relativ mici (2 < 22 m/s). 

Transmisia prin lanţuri se recomandă a se utiliza în următoarele cazuri : 

a) cînd se impune un anumit gabarit (distanţe între axe prea mari pentru 
angrenaje și prea mici pentru curele) ; 

b) pentru transmiterea puterii la mai mulţi arbori ; 

c) în cazul funcţionării în condiții grele de exploatare (praf, coroziune 

- masini agricole, mașini rutiere, mașini de ridicat și transportat, vehicule, 
mașini de construcţii, mașini de turnat elc.). 

Transmisia prin lanţ permite transmiterea de puteri pînă la 4000 kW, 
la viteze unghiulare pînă la 500 rad/s; viteze pînă ia 22 m/s și distanţe 
între axe pînă la 8 metri. 

Performanţele pot fi mărite prin unele măsuri constructive : ca de exerm- 
plu, la distanţe foarte mari între axe se folosesc role sau roți de ghidare, cii 
și ohidaje; la distanțe mici, dispozitive de întindere, iar la transmisii cu 
socuri mari, ghidaje de cauciuc. 

Clasificarea transmisiei prin lanțuri este indicată în tabelul 18.1. 

in acest capitol se studiază numai lanţurile de transmisie ; lanţurile de 
tracțiune se studiază la disciplina „Aparate de ridicat și transportat”. | 

Lanțul cu eclise și bolțuri, numit și lanţ Galle (fig. 18,1), constă din 
zale formate din plăcuţe (eclise) articulate între ele cu bolţuri. Capetele bol- 
urilor sînt închise prin nituire. 


29 —- Organe de mașini 


Ta: ASA stea tt 200, 


450 & | ORGANE DE MAȘINI 


ine , PER: Tabelul 18.7 
Clasificarea lanțurilor de transmisie 


—Cu eclise și bolțuri 
(viteză mică) 
—cu bucșă fixată în 
—Cu eelise, bolţuri și bucse — sclisă (viteze medii) 
—cu bucșă liberă (rolă) 


| ze | i —cu un rînd 
Lanţuri  — —Cu eclise, bolţuri, bucșe 


și role —j-cu 2 rînduri vileză mare, 


sarcini mari 
—cu 3 rînduri 
—Cu dinţi (viteză foarte mare) 


—Cu elemente bloc (fasonate) — pentru precizie redusă 


—De construcții diferite 


în zalele exterioare eclisele sînt strînse pe bolţuri, iar la cele interioare 
eclisele sînt articulate. 

Lanţul cu eclise și bolțuri se folosește mai mult ca lanţ de tracțiune ; ca 
lanţ de transmisie se utilizează numai la viteze mici, din cauză că avind 
supratețe de contact mici în articulaţii, uzura este pronunţată. 

Lanțul cu eclise, bolțuri și bucșe (îig. 18.2) remediază neajunsul de mai 
sus, asigurind o durabilitate mai mare a lanţului. Se utilizezaă la viteze 
medii (o <3 m/s) și sarcini mați. 

„Pentru a mări și mai mult durabilitatea lanţului, angrenarea lanțului cu 
dintele roții de lanţ se realizează prin rostogolirea rolei (lanțul cu eclise, 
bolțuri, bucşe și role, fig. 18.3). EL se utilizează la viteze și sarcini mari 
(o < 15 m/s). 

La acest lanț zaua exterioară constă din două eclise presate pe bolțuri, iar 
zaua interioară constă din două eclise presate pe bucșe. Bucșele sînt mon- 
tate cu joc pe bolțuri (articulaţia lanţului). Pe bucșe sînt montate cu 
joc rolele. 


Fig. 181, Fig. 182, 


TRANSMISII PRIN ANGRENARE [ Dica ai Ri iată ADA 


Fig. 184. 


Lanțul cu eclise dințate este format din eclise dinţate înșirate una lîngă 
alta articulate prin bolţuri transversale (fig. 18.4). La acest lanț angre- 
nează eclisele cu dinții roții de lanţ, spre deosebire de lanţurile descrise 
mai sus la care angrenează bollul, bucșa sau rola. Sînt silențioase și se 
utilizează la viteze foarte mari, necesitîind în schimb o precizie ridicată. 

Pentru a reduce uzura din articulajii se utilizează o articulaţie tip cîntar 
(frecarea de alunecare se înlocuiește cu una de rostogolire fig. 18.5). 

Pentru împiedicarea căderii lanţului se utilizează o eclisă centrală de 
conducere, care intră într-un cana! practicat în roata de lanț. 

Lanţurile cu elemente bloc constau din elemenie fasonate, turnate sau 
matrițate de diferite forme (de obicei în formă de cadru). În figura 18.6 
este reprezentat lanțul Ewart, constind din zale în formă de cadru, una din 
laturi avind forma de cîrlig în care intră laiura opusă a zalei următoare, 
Se utilizează în special la mașini ce lucrează în condiţii grele (praf, coro- 
ziune —— mașini agricole, mașini de turnat etc.). 


Fig. 186. 
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Fig. 18.7 


Zalele de încheiere ale lanțurilor au de obicei o formă specială (fig. 18.7). 
Fixarea zalelor de încheiere se poate face cu următoarele elemente : piu- 
liță, șplint (fig. 18.7, a), clemă sau sîrmă (fig. 18.7,b). 

În tabelul 18.2 sînt sistematizate principalele caracteristici ale lanțurilor 
de transmisie standardizate. 

Printre transmisiile prin lanţ se numără și variatoarele cu lanţ de tip PIV. 
La acestea mișcarea se transmite prin angrenarea dintre un lanţ cu plăcuţe 
mobile și roţile dublu conice cu deschidere variabilă, prevăzute cu canale 
radiale. Există și variatoare cu-lanţ la care mișcarea dintre lanţ și roată 
de lanț (dublă conică) se transmite prin frecare (v. $ 18.5). 


Tabelul 18.2 


Dimensiunile, sarcinile de rupere a lanțurilor și sarcinile de măsurare a „ pasului 
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i ENI i be e ai = 
rai i ă = 2și Ei 49 5 El E > zi 
2 |” E [3 zi 3 = “a “a e II zz ŞI 
Le Lai pă Si di ema 
(Zi a = = ca cu [ti d d d EI p 9 zi ri [=i i 
Azi 5 a e pei pei E i Fa D= d 
| 5.| au — At, A A A le le D= 3 313| A & = 
ii 


| 
| 
j 
| 
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ELEMENTE GEOMETRICE ALE TRANSMISIEI PRIN LANȚ 


Principalele elemente geometrice ale unei transmisii prin lanț sînt urmă- 
toarele : fi numerele de dinţi și diametrele roţilor, profilurile dinţilor, 
distanța între axe, lungimea și lățimea lanţului. 

Pasul lanțului este standardizat sau tipizat. 

Numărul de dinți al roții mici Zimim se alege cît mai mare, ceea ce con- 
tribuie la mărirea durabilităţii transmisiei, fiind limitati superior de gabarit. 
Tot în același pi numărul de dinţi al roții mici zu se alege par sau impar 
(invers ca la lanț), ceea ce contribuie la un rodaj corect al elementelor 
transmisiei. 

La lanţul cu eclise, bolţuri, bucșe și role 2min> 17 (eventual > 9), iar 
la lanțul dințat 2ma > 19 (eventual > 13). 

Din motive de gabarit, cît și din cauza tendinței de ridicare a articulației 
pe protilul dintelui, numărul maxim de dinţi este limitat superior : 

— la lanţul cu role z AEP i 0, i 

—— la lanţul dințat 2zmaz < 140. 

Deoarece pasul lanțului este standardizat, cercul de divizare al roții de 
lanț se definește în funcţie de acesta ; cercul de divizare este cercul care 
trece prin centrele rolelor (fig. 18.8): 


(18.1) 


Pentru calculul lungimii lanţului trebuie să se ţină seama de faptul că 
lanţul constă din zale și deci este mai avantajos să se exprime lungimea 
prin numărul de zale al lanţului. 

Lungimea lanțului admiţînd o întășurare circulară în locul celei poligonale 
este [relaţia (9. 6) | 


as DAL A 
LasdA+ * 


Fig. 188. 


ee 


Cote Doe ee e te TERREI RR US AO SC 7 PEACE EXIT DTP 


Numărul de zale N, din care este format lanţul rezultă 
ximația : 


| Taz pz 
unde : 
D este diametrul roții de lanţ ; 
p — pasul lanţului ; 
z — numărul de dinţi al roții de lanţ. 


2 — 2 
L=24+2 (2, + a) +A 


Numărul de zale N, este: 


sila a dube dl p(za—2) 
N == sai Z 5 + o (z, + 22) EP il 
Ca urmare : 
a A, Io Ve +2) + [ez „be, 
zoo p 9 i 2 2 A 


Rezolvînd ecuaţia (18.2) se poate scrie distanța între axe : 
sisu 
22|, + 22) — L|a+ [222] p2=0, 


i DE 0 DE) 


sati 
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admiţind apro- 


(18.2) 


(18.3) 


Distanţa optimă între axe este: 
Aopt = (30... 50)p. 
Distanța maximă între axe este : 
Ama SS 80p. 


A, (18.4) 


Pentru tensionarea lanţului, distanţa între axe A calculată se reduce cu 


(0,002... 0,044. 
Diametrul de vîri al roții de lanţ cu role este (fig. 18.9): 


De = D+2a9, 
unde : 
ay este înălțimea capului dintelui roții de lanţ; 
ap=0,8d,, (2<SI2); 
09=0,9d,, (2>12). 


(18.5) 


TRANSMISIE PRIN ANGRENARE | 


Fig. 189. 


Fig. 18.10. 


Fundul golului se racordează cu o rază r ceva mai mare decii raza rolei r, 
peniru a evita înţepenirea lanţului : 


r=0,5025 r,-+0,05 mm. 
Unghiul la fundul golului dintre dinţi este : 


a=D8*...62* (în funcţie de raportul p/d. ; valori superioare pentru valori 
superioare ale raportului p/d.). 
Diametrul de tund este : 


Dy=D-—d, . 
Diametrul de vîri al roții de lanţ dințat este (fig. 18.10) : 


De=p cot - 


Celelalte elemnte geometrice ale roții de lanţ sînt indicate în standarde 
sau în prospectele fabricilor producătoare. 

Prin lățimea lanțului se înţelege acea mărime care determină lăţimea din- 
telui roții de lanţ. 

Forma profilului dintelui roții de lanţ este determinată de cinematica 
angrenării lanţului cu roata de lanţ. Spre deosebire de angrenaje, aici se 
găsesc concomitent în contact aproximativ jumătate din numărul de dinţi 
al roții de lanţ, iar din cauza abaterilor de pas, contactul are loc pe o por- 
țiune redusă a înălțimii dintelui. 

Din acest motiv s-a abandonat profilarea dintelui roții de lanţ cu role, 
cu arce de cerc (cum se recomandă în. literatura de specialitate mai veche). 

Problema stabilirii formei optime a profilului tancului dinților roţilor de 
lanț este încă nerezolvată din punct de vedere teoretic. Din acestă cauză pro- 
Hlul danturii roților de lanț se stabilește pe bază de standarde diferite în 
diferitele țări, după practica fiecăreia. 

în prezent standardele respective sînt în curs de schimbare, în urma adop- 
tării unui standard ISO, care însă nu precizează forma efectivă a profilului, 
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sere 


ci indică proțilurile limită (cîmpul de profiluri) între care trebuie să se i Acceleraţiile lanţului sînt: 

încadreze profilul efectiv. | d 
De remarcat că un lanţ cu pas mărit (prin execuţie sau uzură) poale a = ad = — Ryo? Sin 7 ; 

angrena, în anumite limite, cu roata de lanț; un lanţ cu pas mai mic decît dr i 

pasul roții de lanţ nu poate funcționa. Abaterile maxime ale pasului sînt : E | 
— pentru lanţul cu role Ap/p=2/2 ; Ci maz = — Ryo? Sin Zi Qi min =0; (18.8) 


— pentru lanțul dințat Ap/p=2,4/22. Ă d 
D , 
da = Ru? cos, ; 


18.3. CINEMATICA ANGRENĂRII a ” 
dm maz = Ryu? 5 ni min = Rit COS . ( 18.9) 
1 
Datorită înfășurării poligonale a lanţului, viteza acestuia este variabilă 
e ş : s . 1 Da , : i 
(fig. 18.11). Înlocuind relaţia (18.1), Ru sir Tm 2. relația (18.8) se poate scrie Grmax 
. f L o DI ră a .. - . 9. ia miri a, = 7 a si o sa 1 * . s NI “ 
Viteza lanţului după direcția ramurii (longitudinal) oz are următoarele în funcţie de viteza unghiulară sau de viteza tangențiată la roată (plm! ; 
valori : v|m/s]): 
Ur=U COST = Ryo COS respectiv Ur=Ua COS 2 = Rawo2 COS 12. (18.6) - _ Poza — 200 
: AR pila 4 Mi 9 ÎI eo 
Viteza lanţului după direcţia nomală pe ramură este : Pai 
Uni =Uy Sin = Ryo SN Un2=Vp Sin "fa = Rata Sin "fa « (13.7) „Acceleraţiile și întirzierile au ca efect iorțe dinamice care produc solici- 
tări suplimentare în lanţ; acestea sînt cu atît mai importante cu cît viteza 
Raportul de transmitere este : lanţului este mai mare și numărul de dinţi al roții de lanţ este mai mic. 


Ra Cos Acceleraţia an are ca efect o mișcare periodică perpendiculară pe direcția 


aaa Ceata aceea Ei: de deplasare ceea ce produce oscilaţii și vibrații ale lanţului, mai ales la 
wa RI COSŢ, UI 1 COST i NAIN o aie 7 tite de (e Pat Regi a 
] viteze mari și valori mari ale pasului. 
Din îi 3.1 Ş A 0 Datorită variaţiei vitezei unghiulare a roții conduse raportul de trans- 
p ata C E a ai a a ai . A i aici . > . A 
in'tiputa 18.1] seede0ă Apa ȘI Man Va CA ULNIare: mitere nu se menţine constant, ci variază periodic. 


===i TU 
Vi maz = Ro: » Di min > Ro COS za x 
| | i 18.4. CALCULUL TRANSMISIE PRIN LANȚ 


. bir j 
Uni mia RA 0, sin zi IE A RR dă 


184.1. Cauzele ieșirii din uz a transmisiei sînt multiple și complexe. Astiel, dato- 
rită faptului că nu se poate realiza o îrecare fluidă între elementele în miș- 
care relativă, uzura acestora este inevitabilă, mai ales la viteze mari și 
mediu abraziv. Datorită solicitărilor dinamice (accelerţiile datorite înfă- 
șurării poligonale), șocului de intrare în angrenare, șocurilor datorite for- 
telor dinamice din exploatare, forțelor centrifuge și tangenţiale, elementele 
lanţului sînt supuse la oboseală. 

Datorită faptului că forța tangenţială din lanţ descrește dinspre ramura 
trăgătoare spre ramura trasă, deformația ecliselor lanţului scade de-a lungul 
arcului de înfășurare a lanţului pe roata de lanţ, ceea ce are ca urmare o 
nică deplsare a lanțului care produce și ea uzură. 

în concluzie la viteze mici și mijlocii și sarcini normale, cauza principală 
de ieșire din uz a transmisiei este uzura articulaţiilor lanțului, ceea ce are 

Fig. 811, ca efect creșterea pasului lanțului, care dacă depășește o anumită valoare 


18.4.2, 
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poate produce sărirea lanţului de pe roata de lanţ. La viteze mijlocii și sar- 
cini. mari, durabilitatea este limitată de ruperea ecliselor, mai rar a bolțu- 
rilor, la oboseală ; la viteze și sarcini mari, lanţul iese din uz din cauza 
spargerii rolelor sau a bucșelor datorită energiei de șoc a contactului dintre 
rolă (bucșă) și dintele roții de lanţ la intrarea în angrenare a zalelor. 

Transmisia poate ieși din uz și din cauza întinderii lanţului sau a rotirii 
bucșelor, respectiv a bolțurilor în locașurile lor din eclise, ceea ce duce de 
asemenea la lungirea lanţului. Ambele fenomene sînt cauzate de defecte 
tehnologice. 

Uzura dinților roților de lanţ, cît și ciupirea rolelor sînt și ele citeodață 
câuze ale ieșirii din uz a transmisiei. 
Forțele care acționează în transmisie sînt următoarele : forţa periferică (tan- 
genţială ) Fr forța de întindere inţială a lanţului Fo, forța de întindere daic- 
rită greutății proprii, Fg, forța centritugă F, forţa dinamică Fain și forța de 
ŞOC /'s, 

Forța periferică (tangențială) este : 


Fe= — pp INI; PIRWIs v [m/s]. 


„Porța de întindere a lanţului datorită greutăţii proprii, utilizînd o apro- 
ximare a ecuației de echilibru a lănţișorului, este : 


2 
Fa Egi- INI, (18.10) 
unde : 
f este săgeata lanţului [m]; 
G —— masa lanţului pe metru liniar [kg/m]. 


Pentru f= ka A rezultă : 


9GA2 


h 
— pentru transmisii orizontale, R==60 ; 
— pentru transmisii înclinate aţă de orizontală pînă la 40, ky=40; 

— pentru unghiuri peste 40, kp=20; 

— pentru transmisii verticale, k= 10. 

In acest uliim caz, întinderea lanţului 
se realizează cu un dispozitiv de tensio- 
nare și se introduce în calcul valoarea for- 
ței de întindere realizate Fo. 

Mărirea forței de întindere peste cea 
strict necesară produce solicitări suplimen- 
tare între lanţ și dinţii roții de lanț, ceea 
ce contribuie la uzura acestora. 


i 
| 
i 
i 
i 
| 
| 
| 
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Forța centrifugă C produce un efort de întindere suplimentar Fu 
(fig. 18.12). Forţa centrifugă elementară dC este : | 


PA, 9 
dC = (18.12) | 


Masa elementară este : 
| dm = RdeG. 
Integrind ecuația (18.12) se obține : 
C=2% RG |. coseae, 
sau : 
C—902G sin î.. (18.13) 


Pe de altă parie: 


Co 2F m COS 2 Zi 4) e, DP sin i ă 


care egalată cu relația (18.13) 
pr, ada aa 
220 sin >= 2F'm Sin = » 
se obține efortul de întindere datorită forţei centrifuge : 
Fm =02G[N]. (18.14) 
Forța dinamică Fain se calculează în funcţie de viteza lanţului [41]. 
Forța de şoc F; depinde de precizia lanţului și a roţilor de lanț [12]. 
Forţa maximă care acţionează asupra elementelor lanţului este : 
Fax = Fit Fa Fm Fant+F. . (18.15) 
Asupra arborilor și lagărelor transmisiei acționează însă numai o forță 


care depășește puţin forța tangenţială din lanţ : 
Fr 0 05 esa, 119) By 


valori minime pentru transmisii verticale. 


[18.4.3. Dimensionarea transmisiei prin lanţ. La dimensionare se dă puterea P care 


se transmite, viteza unghiulară a arborelui motor ou, raportul de transmi- 
tere i, poziţia transmisiei, condițiile de funcţionare (ungere, mediu etc.). 

Pe baza analizei cauzelor de ieșire din uz a transmisiei prin lanţ, rezultă 
că direcțiile principale în care trebuie îndreptat calculul este calculul arti- 
culaţiilor la uzură și a ecliselor la oboseală. 

Calculul articulaţiilor la uzură se înlocuiește printr-un calcul la presiune 
de contact între elementele articulaliei (deoarece aceasta este una dintre 


IAD e Ar E ISAAC 6 Et TREE ET n TETIERE 9 OEI TA EEE ETP i ATRD pe cr ESTE, 
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cauzele uzurii). În ultimul timp s-a 
pe relația experimentală [41]: 


introdus și un calcul de uzură bazat 


p? s=const., (18.16) 


unde : 
Peste presiunea de contact din articulațiile lanțului ; 
m — exponent (m=1...3); 
s — drumul pe care are loc frecarea în articulaţie pentru o deplasare 
a lanţului cu un pas, (sS=si-+-s): 


2 dy 


_ 2 d, a | l 
di ri 102 ie sii Rar 


unde dy este diametrul bolţului. 
Dimensionarea lanţului se execută în felul ii ătoa 


1) Se alege numărul de dinţi la roata mică zi, conform tabelului 18.3. 
2) Se calculează 22: 


Za==izy (20 mut) 
Valorile lui 2maz (v. $ 18.2). 
3) Se admite distanța între axe A din condiţii de gabarit (Amaz8 m). 
4) Se calculează pasul : 
| Za E RN 
Adei IARTA 


și se rotunjește la valori standardizate (tabelul 18.4). 

Valorile maxime ale pasului, limitate de turație (șoc, zgomot) sînt indicate 
în tabelul 18.4. 

În caz că pasul calculat nu verifică la rezistenţă, nu se va mări pasul, 
ci se va lua un lanț cu două sau trei rînduri de role. 

Alegiînd din STAS 5174-66 pasul, rezultă și următoarele mărimi : sarcina 
de rupere a lanţului $, |N]; dimensiunile elementelor lanţului ; masa unui 
metru liniar de lanţ G [kg/m]. 


, Tabelul 18.3 
Numărul minim de dinţi Zi mnân 


Pasul it bla min 


Lanţ fe EI TINERII ai a o cut e 
;25uaa 1012 o e 247 eu sr]ioyo5 05, e Dece =: 2318 ]3 al 40. 2144, 15 du 50. 0,8 
Dinţat 1 7 7 | 17 19 21 21 -- n — ră 
Cu role Il Li 13 13 15 15 17 17 19 | 19 
2% 
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Tabelul I5.4 
Viteza unghiulară maximă w,g. în tuncţie de pas 


i bir 19,7 | 15,87] 1905] 254 | 31,75 381 |44,45...50,8 
Lari dințat 330 | 270 | 220 | 170 130 Si za 
Zi 
| a ete ocean | ee aie isa ae ore pa Pi e ae a ai a 0 | zii E O Do | 
15 | 950 | 190 | 170 | 120 110 75 65 
Lan sta ema iaz ue PEDEE RoatI ea i iaca | aa aaa : 
cu role 
19 | 270 | 200 | 180 | 125 115 30 70 
23 | 280 | 205 | 185 | 130 120 80 70 


5) Verificarea la presiunea de contact dintre elementele articulației bolţ- 
bucșă la lanţul cu role (sau cu buceșe) și bolţ cu cuzinet la lanţul dinţai 
(cu cuzinet) se face cu relaţia : 


FF, a 1 
Pe= aa Pa» (| 17) 
unde : 
de este diametrul bolţului ; 
a — lungimea bucșei (cuzinetului) ; 
he — coeficientul de regim. 


4 == Kdtnka fe phKuksc 3 


Kaqin este un coeficient al dinamicității i plai 7 PE AI o IE dă 
ka — coeficient de distanţă între axe ; Ra = pt. At 90 i-au). D3 
(Ras 1,206 At 95 p); 

Kp — coeficient le poziţie, (kp=] pi. transmisie orizontală sau 
înclinată cu cel mult 600; hp=1... 1,25 pt. unghiuri de în- 
clinare între 60”, .. 90"); 

ke — coeficient de reglare a lanțului (k, = pt. reglarea prin 
deplasarea unei roți ; k.=1,l pt. reglarea cu role de întin- 
dere ; kr =1,25 pt. lanţ nere glabil); | 

fu — coeficient de ungere (ku=0,8pl. ungerea din baie sau cu 
pompă ; ku=| pt. ungerea prin picurare ; ka =1,5 pt. unge- 
rea periodică); 

kse — coeficient de schimb (ks=1 pt. un schimb; ks=1,25 pt. 
două schimburi ; kRse = 1,45 pt. trei schimburi). 


ZI n ORGANE DE MAŞINI 
462 în C Ş 


Tabelul 18.5 
Presiuni admisibile p, ÎN/mm2] 


Viteza unghiulară [1/s] 


Pasul lanțului | 
mm | 
i 


sa aa ml mlm apa so 


Lanţ cu role 


12,7 1587 [20| 18 | 164| 15 | 14 | 132 [12 | 105| 95 si 78 |72 
19054254 [20| 17 1 15 | 1321 12 110 lup d 86| 72| — 
| 31,75 [20| 164| 14 | 12 | 10,5] 95| 72| — sp | se ei 
i | 
| e ea plete ile ae 35 la iza ae 0 a be a da Does Iau at lets mile Mare dl tatei la e „| 
| 
| Lanţ dinţat | 
12,7 ...15,87 [35] 31,5 | 28,7 | 26,2 | 24,2 | 2241 21 | 18,5 | 16,5 5] 13,7 |— 
19405...254 [35| 30| 262] 234 [21 [19 | im5[ 15 | — |-| — |- 
31,76,.38,1 135| 287| 242| 21 | 1851 166.115 | — | —.|-l — - 
44,45...50,8 [35| 262| 21 [17515 | || [= || | 


în tabelul 18.5 se indică. valorile presiunilor de contact admisibile în 
funcție de pas și turaţia roții mici. îi 

Relaţia (18.17) permite calculul direct al pasului în funcție de condițiile 
de funcţionare scriind : 


Aa Wp2p 
APP b ai ră a 7 
F d: 0 A a ca alu (18.17) 
unde s-a exprimat suprafața de contact da în funcție de pas: doa=wp?, 
(1p=0,25...0,3 pentru lanțuri normale cu un rînd de role). 
Puterea ce se poate transmite prin lanţ este : 
se Age BAD D VPoZp 
1 JOCI Sate SO ul E ca, a E ÎN ae ii e a a ie : 18 
Pg 000 1000k 21000 2 106 [kW] (18.18) 
Pasul rezultă : 
ce ia 
kP PER A 
D= 184 V pepe = TITI] 18.19) 
/ OZ101Pa ( ” 


6) Viteza lanţului se determină cu relaţia : 


Dim Zoe 
V= D000 * 33100077 IS]; 
Uma = 18 1js — lanţ cu role; 
Uma = 22 m/s — lanț dințat. 


7) Veriiicarea la rupere. Coeficientul de siguranță la rupere : 


4 


Cp (6=7...18 pt. lanț cu'role; c=20...55 pt. lanț dințat). 


Max 


ki 


| 
| 
| 
| 
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18.5. RÂNDAMENTUL 'FRANSMISIEI PRIN LANȚ 


Pierderile într-o transmisie prin lanţ se datorese următoarelor cauze : 
irecarea în articulații, frecarea între lanţ și dinţii roții de lanţ, frecarea 
între eclise (la lanţul dințat) și între rolă și bucșă (la lanţul cu role), 
frecarea în lagăre, frecarea cu lubrifiantul. 

Valoarea medie a randamentului 
1=0,90....0,98 (lanţuri unse). 


transmisiei variază în limitele: 


18.6. LANTURI SPECIALE 


În afara lanțurilor prezentate se mai utilizează o serie de lanțuri speciale: 
dintre care merită atenţie cureaua dințată (cu angrenare) și lanţul pentru 
variatoare cu lanţ (PIV). 

Curelele dinţate cu angrenare sînt curele avînd la interior niște dinţi 
care angrenează cu dinții roților de lanț. Pentru a putea funcționa, curelele 
dințate au o inserție cu modul de elasticitate foarte ridicat (cablu de oţel 


Uma 80 m/s;  wmazl 000 rad/s; Don =24 mm. 


In figura 18.13 este reprezentată o curea dințată cu pasul de 5mm cu 
dimensiunile ei geometrice. 
Diametrul de divizare al roții este: 


Da=m2+5, (18.20) 


unde : 
în 


Ps 


este modul dinților curelei ; 
--— factor de corecție ce ține seama de înfășurarea poligonală ; 
=0,13...0,17 [mm]. 


tă 


Fig. 18.13. 
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Numărul de dinţi se ia în limitele 2==20... 140 (2min > 14). 
Lungimea primitivă a curelei [relaţia (18.2)]:. 


m TN2 (2922 
Lp= 2A - ICN (2, -- 29)-+ Date Iulie AN 
Sarcina care poate îi transmisă este limitată de presiunea dintre dinţii 
curelei și ai roții: 
Fi= Aapas (18.21) 
unde Ag este suprafaţa purtătoare a dinţilor curelei care se găsesc conco- 
mitent în contact cu dinţii roții, 


ă (18;22) 
20 = Zi 27 | 
ÎN ee lățimea dintelui ; 
B, — unghiul de înfășurare pe roata mică (relaţia 9). 
Pa = 0,5...1,5N/mm? —— în funcție de turație, scăzînd -cu creșterea 
turației. 
Puterea ce poate fi transmisă este : 
| FD 110 0 
P= du IEWI (18.23) 


Puterea efectivă se obține înmulțind puterea calculată cu relaţia (18.23) 
cu o serie de coeficienţi care ţin seama de suprasolicitări, de numărul de 
schimburi și de tipul motorului de antrenare. 

Cureaua dințată necesită o precizie relativ ridicată de montaj (abateri de 
la paralelism < +15”), lățimea roții se ia cu (5...925%) mai mare decît 
cea a curelei. Pentru transmisii avînd i > 3,5 roata mare poate fi fără dinţi. 

Lanțul pentru variatorul PIV este de două tipuri : lanţuri care angrenează 
cu canelurile conurilor variatorului și lanțuri care transmit mișcarea prin 
frecarea cu conurile variatorului. 

Variatorul PIV (cu caneluri), spre deosebire de celelalte tipuri de varia- 
toare (capitolul 10) asigură transmiterea puterii prin angrenare și deci 
nu are alunecare, Din punct de vedere constructiv și al varierii turației, 
variatorul PIV este asemănător cu variataorele cu conuri deplasabile 
($ 10.4). 

Variatoarele cu lanţ sînt mai scumpe decit variatoarele cu curea, din cauza 
costului ridicat al lanţului, sînt în schimb mai compacte, au o durabilitate 
mai mare, sînt mai sigure în exploatare și nu au alunecare. 

Elementul principal al acestor variatoare este lanţul (fig. 18.14). Acesta 
este format din verigi de formă specială a, constînd din mai multe lamele 
îmbinate între ele cu bolțurile b (asemănător cu lanţul dințat). Verigile au 
an locaș în care se atlă o colivie din tablă de oțel c în care se găsește un 
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Fig. 18.14, 


pachet de 25—30 lamele de oţel. Lamelele se pot deplasa cu foarte mare 
ușurință în locașul din verigi. 

Lamelele e de la marginile coliviei au o formă semirotundă și sprijină 
pachetul de lamele lateral. 

Cele două conuri cu suprafeţele canelate sînt astiel montate încît unui 
gol de pe un con îi corespunde un plin de pe celălalt con. 

La intrarea lanţului între cele două conuri, lamelele care ajung în dreptul 
unui plin sînt împinse în golul corespunzător de pe suprafața conului opus. 
În felul acesta, pasul lanţului se realizează în procesul de angrenare dintre 
lanţ și cele două conuri. 

Deoarece lanţul se înfășoară pe perechea de conuri cu unghi de înfășurare 
mare, iau parte la transmiterea energiei un număr mare de caneluri, asttel 
încît presiunea de contact dintre dinții formaţi din lamele și suprafeţele 
conurilor este redusă. Datorită acestui lucru, cît și faptului că transmisia 
lucrează într-o baie de ulei, durabilitatea variatorului este mare. 

La acest tip de variator, varierea turației nu se poate face decit în mers. 
EI se construiește de către uzinele producătoare în șase mărimi pentru puteri 
de la 1 la 20kW la o gamă de reglare de la 2 pînă la 6. 

Variatorul posedă și un dispozitiv de întindere a lanţului, care compen- 
sează efectul forțelor centrifuge și amortizează oscilaţiile arborelui condus, 
care are loc ca la orice transmisie cu lanţ. 
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Variatorul este sensibil la supraîncărcări și șocuri datorită construcției Materiale și tratamente termice Tabelul 18.6 
complicate a lanţului și a transmisiei rigide dintre lanţ și conuri. NEA îi ia e — 
-simaene 2 "Lă foemoaj (rata ari taie peri 9 00 Ie Oa Pozi= "îrez ec ra tost Adîncimea stratului 
De asemenea, datorită formei complicate a lanţului și a faptului că trans cai „Deal Sa Material as HY pt hand ez 
miterea puterii depinde de deplasarea lamelelor care au o anumită inerție, (IA Me IRINA a N a i nitrurare 
viteza unghiulară a arborelui motor este limitată la wi = 100 rad/s. Randa- | atita 38 i 5/8 Se isi tii - 
mentul variatorului este aproape independent de sarcină și este aproximativ | a Ru 
909,. | ] Eclisa exterioară După îmbunătăţire 
EI | : : FOR IRI DE i | E 400...470 în miez 
La variatoarele cu lanț la care puterea se transmite prin tricțiune, dalla | PP [ce ee 41 MoC11 fs 0 2 aia adi iure — 
fețele conurilor sînt netede, iar verigile lanțurilor conţin în construcția lor pu ai cat] SAR 79| iei 2 ae a de ae a ac Rote. 
cîte două role cilindrice călite și rectificate. Aceste role se pot roti liber | 7 | Eclisa intermediară | OLC45 S sau După  îmbunătătire 
într-un plan perpendicular pe direcția de mișcare a lanţului. | e _— STAS 8 320 470 în miez 
La intrarea sau ieșirea lanțului dintre cele două conuri, rolele se rosto- | 3. |n Gaita cota Ă Fog la 02 mm pentru ci 
golesc pe supratețele conurilor. Și aici puterea se transmite concomitent prin | i af | oțel carbon: 
mai multe verigi, ceea ce duce la o durabilitate mărită. Faţă de tipul PIV, | A RI BONE Lc: aa Aici | - 
care nu poate transmite puterea decît între arbori cu axe orizontale, lanțul | n Aia 50 VC II Ce 
cu role poate lucra și pe arbori cu axe înclinate sau verticale. răeae A i pa pal 5 
Id UN Ze ial) | 
Se construiesc în cinci mărimi și permit viteze unghiulare ale arborelui | STAS 791-63 ; _ 
motor pînă la 150 rad/s, asigurînd o gamă de reglare pînă la 10. | 6 | Bolţ de legătură Fe la sau După cementare | 095...04 mm, în 
aie 630... 700 funcţie de grosimea 
Ei mi 880-60 bolţului 
18.7. PROBLEME CONSTRUCTIVE ȘI TEHNOLOGICE IC! NIN EN E i, e nega n ri E EI 20 RP EA 
în fuaaaă După cementare 15% ...20% din |] 
i» | esa STAS 1791-63 680... 750 grosimea peretelui 
. = a R masi Me ErELeLU 
În tabelul 18.6 sînt prezentate materialele și tratamentele indicate pentru | ec cea ca iasa a _ i 15 sau OLCID 
lanţurile cu bucșe, cu role și dințate. | FA 0207 NIN a RC IRIR NN ea: A e e i 
41 MoC 1 7 După îmbunătăţire 
Eclisele lanțurilor se execută .prin ștanțare din bandă ; bucșele și rolele | STAS 791-63; 440...540. * si 
se execută fie prin întășurare din bandă, fie din țeavă; bolțurile se laie | 5 | Rolă oaia. Il a ma eee Pe m ai ati 
din sîrmă. Tratamentele lor termice sînt indicate în tabelul 18.6. | OLC 15 sau OLC 10 După co aaa 15. 20% din gro- 
Lanţurile cu elemente bloc se execută prin turnare din fontă maleabilă | | STAS 880-60 5D0 ... 620 | simea peretelui 
sau chiar din oțel (prin turnare de precizie), sau prin ștanţare din bandă | ae E i REZ i a ea ii d i ta a aaa 
și îndoire (un procedeu mai productiv). Lamţuri 34 în...8 în 
Trebuie subliniat faptul că lanțurile sînt în cea mai mare măsură standar- Note !După îmbunătăţire 
EA Ce 290... 850 în miez 


dizate, fabricarea lor avînd loc în uzine specializate STAS 880.60 90... 350 în mi 
la 0,2 mm adîncime 


OLC 50 S “După 


18.8. MONTAREA, ÎNTREȚINEREA ȘI UNGEREA Se E pi „Iapa | a 
6 | Boiţ de legătură Sa 10 sau OL C 15 După cementare pă grosimea bol- | 
Transmisia prin lanţ impune ca toate roțile de lanț să se afle într-un | set di să, E a ee OR eu ANU bal 
plan, iar axele arborilor într-un plan perpendicular pe acesta. | d Pasouă | OLC 10 sau OLC 15 După. cementare 
Montarea lanţului se face astiel ca el să se afle într-un plan vertical. a E ma sauna Erie, PI A9 90000), mi 0000 
Se va evita utilizarea lanţului într-o transmisie în care axele arborilor sînt | = După cementare î. ui dea 
într-un plan vertical, căci în acest caz sînt necesare dispozitive de întindere | | Ei sd OLC 15| 550... 650 sia 5. GU roi 
a lanţului ; dacă nu poate îi evitată se va da totuși transmisiei o oarecare | 9 | Rolă Seed a E e ae a. P 
înclinare. De asemenea se va căuta ca ramura trăgătoare să fie superioară | STAS 880-60 | 400...500 în miez 
(spre deosebire de curele). la 02 mm | 
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În figura 18.15 sînt in- 
dicate schematic diferite 
montaje de transmisii prin 
lanţ. 

in general, lanţurile din 
transmisiile orizontale sau 
puţin înclinate (<45*) nu 
necesită dispozitive de în- 
tindere. Înţinderea lanţului 
se face astfel încît săgeata 
lanțului să fie f==0,024A 
(A — distanţa între axe). 
intinderea se realizează 
prin deplasarea unei roți 
(soluție optimă) sau cu 
dispozitive de întindere 
(montate pe ramura trasă). 
Apăsarea rolei de întindere 
se realizează ca la transmi- 
siile prin curele. 

Ungerea lanțurilor se îa- 


de ulei, sau periodic cu un- 
soare consistentă. Se îolo- 
sesc și transmisii în car- 
case închise cu ungere prin 
stropire sau picurare. 
Vibraţiile lanțului pot îi 
longitudinale, datorită va- 
riației vitezei de-a lungul 
lanţului, cât și transversale, 


Ss datorită variaţiei vitezei 
Fig. 18.15 . transversale a lanțului 


(v. $ 18.3). 
Frecvența vibraţiilor transversale este : 


1 E 
ji == SA a E) ( 18.24) 


Frecvența vibraţiilor transversale se poate calcula și cu relaţia aproxi- 
mativă : 


fa (18.25) 
unde A este distanţa între axe [mm]. 


Se vede că frecvența oscilaţiilor poate fi modificată prin schimbarea numă- 
rului de dinţi la roata de lanţ sau a distanţei între axe. 


ce prin imersiune în baie - 
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CLASIFICARE 


Pentru realizarea unei transmisii, în afara organelor propriu-zise ale 
transmisiilor (angrenaje, curele etc.) se utilizează următoarele organe auxi- 
liare : arbori, lagăre (cu alunecare și cu rostogolire) și cuplaje. Deoarece 
problema frecării, ungerii și etanșării joacă un rol esenţial în construcția 
lagărelor și a altor organe de mașini, în această parte a cursului s-a introdus 
un capitol aparte care se ocupă cu aceste probleme. 


ARBORI 
1. DEFINIȚIE. CLASIFICARE 


Arborii sînt organe de mașini destinate să se rotească în jurul axei de 


"simetrie a fusurilor și care sînt solicitați în principal la răsucire. 


Un arbore constă din următoarele părți componente (fig. 19.1): corpul 
arborelui, părțile de sprijinire (iusuri sau pivoţi) și părțile de calare (părțile 
de montare a pieselor susținute — roți dințate, volanți etc.). 

Arborii se pot clasifica din diferite puncte de vedere (tabelul 19.1): 

Arborii sînt solicitaţi de obicei la încovoiere și torsiune. În cazul cînd nu 
transmit momente 'de torsiune, li se spune axe ; axele vehiculelor se numesc 
de obicei osii. Axelor li se spune adesea și bolțuri (bolţul pistonului ; bolțul 
capului de cruce etc.). 

“Arborii au o largă utilizare în construcția de mașini ; nu există mașină 
să nu conţină în construcția ei arbori de diferite forme și dimensiuni. 

Notă: Capitolul de față se referă la arborii drepți; arborii cotiţi sînt 
trataţi în capitolul 24, 
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Fig. 19.1, 


Tabelul 19.1 
Clasiticarea arborilor 


—de secțiune constanlă 


—drepţi —|—de secţiune variabilă 
—ln lungime _— —de egală rezistență 
za E —cotiți 
—După formă — 
, —circulari 
—În secțiune  —| Ă 
—inelari 


— Solicitaţi la încovoiere (axe, osii) 


—După solicitare —|— Solicitaţi la răsucire 


— Solicitaţi la răsucire și încovoiere 


i PI —Static determinaţi 
PARE iata AB) Ile je ur nedeterminaţi 


Arbori — 
Di i PERI Re —Rigizi 
—După comportarea la vibrații _Flastiei 
—Motori 
—După poziţia în fluxul de energie  —|—Intermediari 
—Conduși 
—Orizontali 
i—După poziţie  —|—Verticali 
—IÎnclinaţi 
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19.2. MATERIALE ȘI TEHNOLOGIE 


Materialele utilizate pentru construcția arborilor sînt legate de tehnologia 
de execuție a acestora. 

In cazul utilizării materialelor forjate, matrițate sau a barelor laminate 
se_ utilizează oţelurile carbon obișnuite (OL), oţelurile carbon de calitate 
(OLC) sau oțeluri aliate (pentru arbori de mare răspundere puternic solici- 
taţi); dintre oțelurile carbon se folosesc cu precădere OL 50 și OLC 35. 

Forjarea liberă se utilizează în special în cazul arborilor cu diametre peste 
140 mm. Mairiţarea se folosește la producţia de serie. 

In cazul turnării se folosește fontă (Fe — calităţile superioare), fontă 
maleabilă (Fm), fontă cu grafit nodular (Fgn), fontă aliată și oţel turnat 
(OT) sau oţel aliat turnat. Acest procedeu se aplică în special arborilor de 
forme complicate. 

Arborii executați prin unul din procedeele enumerate se supun de obicei 
unui tratament termic de normalizare sau îmbunătăţire. După tratamentul 
termic, arborele se prelucrează : corpul se strunjește brut, părţile de calare 
se strunjesc fin (de obicei), iar fusurile se strunjesc fin sau se șlefuiesc. 

În cazul utilizării oțelurilor de mare rezistență la confectionarea arborilor, 
se vor evita sau se vor reduce concentratorii de tensiuni, pentru că în caz 
contrar efectul de creștere a rezistenței la oboseală este anihilat de creșterea 
coeficientului de sensibilitate a oțelului la crestături. 

Deoarece modulul de elasticitate nu depinde sensibil de tipul oțelului, 
cînd se pun arborelui îndeosebi condiţii de rigiditate nu se recomandă utili- 
zarea de oțeluri superioare. | | 

Pentru a mări durabilitatea tusurilor, acestea se supun unor tratamente 
termice de călire superficială cu a jutorul curenților de înaltă frecvență sau 
cu îlacără, sau unor tratamente termo-chimice, ca: nitrurare, cianurare, 
cementare (în special în cazul arborilor rezemați pe lagăre cu alunecare). 

Deoarece partea cea mai solicitată este supraiața arborelui, întrucît arbo- 
rele e supus la solicitări neuniform repartizate pe secţiune : încovoiere, tor- 
siune, pentru a mări în special rezistența la oboseală se utilizează diferite 
mijloace tehnologice pentru mărirea rezistenței suprafeţei. In acest scop, 
suprafața arborelui se ecruisează prin rulare cu role sau printr-un jet de 
alice (în special suprafețele îmbinate prin strîngere). Rezultate favorabile 
se obțin și prin călirea superficială cu ajutorul curenților de înaltă frecvenţă, 
cemeniare, nitrurare, cianurare (v. $ 19.4). 


19.3. CALCULUL ARBORILOR 


19.3.Î. Introducere. Avind în vedere că pentru calculul arborilor este necesară 


cunoașterea atît a momentelor de răsucire cât și a momentelor încovoietoare, 
se impune cunoașterea prealabilă a distanței dintre reazeme și a poziţiei 
forțelor față de reazeme. 


'19.8.2. 
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De aceea se execută inițial un calcul al secţiunii arborelui numai la 
răsucire. 

Fiind determinat astfel diametrul arborelui, în funcţie de acesta se deter- 
mină lungimea părților de calare și a iusurilor, ceea ce permite trasarea 
variației momentelor încovoietoare. 

Lungimea părţilor de calare le =(1,2...2)d. Ş 

Lungimea fusurilor la lagăre cu alunecare : l=(0,5...2,0)d; | 

la lagăre cu rulmenţi /= (0,3... 1,0)d; (d — diametrul arborelui). (Valori 
spre limita inferioară cu creșterea diametrului arborelui). Totodată trebuie 
să se țină seama și de spaţiul necesar pentru dispozitivele de etanșare. În 
cazul cînd se utilizează lagăre standardizate, pentru stabilirea lungimii se 
va ține seama de prescripţiile STAS 771-581. | 

Ga urmare, calculul arborilor va începe printr-o predimensionare la for- 
siune, care permite stabilirea cu oarecare aproximaţie a diametrului arbo- 
relui. În funcţie de diametrul calculat se determină dimensiunile părților de 
calare și ale îusurilor, ceea ce permite stabilirea poziţiei forțelor față de 
reazeme și deci calculul momentelor încovoietoare care acţionează asupra 
arborelui. Avînd determinate momentele încovoietoare și de torsiune și 
variația lor de-a lungul arborelui se poate trece la verilicarea acestuia la 
oboseală, rigiditate și la vibrații. 

Calculul preliminar al arborelui la torsiune se execută cu relaţia : 


Mi = Wor, (19.1) 
unde : , 
W este modulul de rezistență polar al secţiunii arborelui : 
— pentru secțiuni circulare : 
Wp= 5; (19.2) 
— pentru secțiuni inelare : 
_ dă E SEE | 
Wp= Ei — [22 |==2u-a); (19,3) 


d 
d; — diametrul interior al secțiunii inelare le= ial în 


Adesea prezintă interes calculul arborelui în funcţie de puterea trans- 
misă P și viteza unghiulară w. Momentul de torsiune este pentru P în kW 
și w în rad/s: 


(19.4) 


și ca urmare pentru arbori de secțiuni circulare, diametrul arborelui rezultă 
din relaţia : 
P x 
e AR ed 
10 = Tg Te 


Sau : 


3 'p 
d=171 V=— [mr]. (19.5) 
Oa 


19.3.3. 
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Pentru rezistenţa admisibilă la torsiune Ta se iau valori reduse a a 
a ține seama în felul acesta implicit și de solicitarea la încovoiere 


Tar = (12... 935)[N/mm?]. 


Se vor admite valorile inferioare pentru arbori încărcaţi cu forțe mari 
și valorile superioare pentru arbori solicitați exclusiv la răsucire. 
Verificarea arborilor la oboseală decurge în felul următor : 

]) Se stabilesc : distanţa între reazeme, poziţia forțelor și a momentelor 
faţă de reazeme. În cazul lagărelor de alunecare lungi, re acțiunea se conN- 
sideră concentrată la 0,5 d (d — diametrul lusului) de la racordarea iusului 
cu arborele. Incărcările transmise arborilor prin dinții roților dințate, cuplaje, 
șaibe etc. se consideră ca niște forţe concentrate în mijlocul lungimii p pieselor 
respective. Numai în cazuri speciale, cind se cunoaște repartizarea sarcinii 
pe arbore, se introduce în calcul repartizarea reală a încărcării. 

În cazul când iorțele lucrează după direcţii diferite, se descompun toate 
forțele după două direcții perpendiculare (de obicei orizontală și verticală). 
În unele cazuri, forțele trebuie descompuse după 3 direcţii, care formează 
un triedru trirectangular, cum este cazul arborilor din angrenajele cu roţi 
dințate cu dinți înclinați sau din angrenajele melcate etc. 

Abaterile de 10” (și eventual chiar de 30%) de la paralelism între două 


forțe pot fi neglijate, considerînd forțele paralele. 


2) Se calculează reacțiunile din reazeme, se calculează momentele înco- 
voietoare în mai multe secţiuni și se trasează de obicei variaţia momentelor 
încovoietoare. 

În cazul cînd forțele lucrează după direcții diferite, se calculează aparte 
reacțiunile și momentele în planul .orizontal și vertical (Mr: Mu). 

Momentul încovoietor rezultant într-o secțiune este 


Mi= | My + M, (19.6) 
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Momentul rezultant se determină analitic sau grafic 

și se trasează variaţia lui. 

in figura 19.2 este reprezentat arborele intermediar 
dintr-un reductor, schema sa de încărcare în figura 19.3, 
iar în figura 19.4 se indică grafic mersul calculului indi- 
cat mai sus, 

Verificarea la oboseală este în primul rînd verificarea 
formei arborelui. Prin urmare, la oboseală se vor veri- 
lica în special secțiunile unde există concentrări impor- 
tante de tensiuni. 

Prin verificarea la oboseală se poate ţine seama de un 
număr însemnat de factori care influențează capacita- 
tea portantă a arborelui: material, prelucrare, formă, 
dimensiune, condiții de exploatare, felul ciclului etc. 

Calculul la oboseală se execută cu solicitările care ac- 
ționează timp mai îndelungat asupra arborelui, cel puţin 
10 cicluri. De e ga ea care CSdac za ui număr 


Sp 

Veriticarea orborelui față de suprasarcinile care acţio- 
nează un număr redus de cicluri se execută faţă de limita 
de curgere cu relaţia : 


e (19.7) 
Ss 
unde : 

oc este limita de curgere a materialului arbo- 

relui ; 
6; — solicitarea corespunzătoare  supraîncăr- 

cării. 
Valorile coeficientului de siguranță c depind de rapor- 
tul oc /0, (6- — rezistența la rupere) și sînt indicate în 


figura 1.1. 

Verificarea la oboseală constă în determinarea coefi- 
cienților de siguranţă faţă de solicitarea normală şi cea 
tangenţială și compunerea coeficienţilor de siguranţă 
parțiali într-un coeficient de siguranță rezultani. 


Coeficientul de siguranţă la solicitări normale (ciclul 
fiind de obicei alternant-simetric) se calculează cu re- 
laţia : 


co pa (19.8) 
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Coeficientul de siguranță la solicitări tangenţiale, atunci cînd acestea se 
pot considera pulsatorii (caz trecvent) este : 


Ta 2%. 
Bis pr SS e (19.9) 
7 ip T-ţ E 4 TA 
pre atu le 
A LI7I rp Tm e." E, Max 
Atunci cînd solicitarea tangenţială este alternant simetrică, relația de 
calcul a coeficientului de siguranţă este : 
A] 
C= — . 
tit Sat 
s.a i 
Coeficientul de siguranţă global rezultă din relaţia : 
l | i 
Dia pl ae 3, 
i Ca Li 
sau : (19.10) 
Coece 
C= ine 0 
Ve 


În aceste relaţii, simbolurile au următoarele semnificații : 


Cos Ca, € — coeficienţi de siguranţă ; 


Op T-j — rezistenţe la oboseală ; 
ko, k, — coeficienţi de concentrare ; 
6, £, — coeficienți de mărime; 


1 1, — coeficienți tehnologici ; 

Ov tv — amplitudinea ciclului ; 

Om; tm — tensiunea medie. 

= 


Tmax"” "min 
Ty = E i 3 


M,; .. 5 M, ș- 9 B 

Omaz=9v = pp (Solicitare alternantă); Tv ="m = gyp-(solicitare pulsatorie, de 
obicei) . p 

Coeficienţii de siguranță obţinuţi trebuie să fie cupriiiși în următoarele 
limite : 

0=1,3...1,5 — în cazul determinării precise a solicitărilor, a siguranţei 
asupra caracteristicilor mecanice ale materialelor și a unei tehnologii de 
calitate superioară ; 

c=1,5...1,8 — în cazul determinării puţin precise a solicitărilor (lipsesc 
date experimentale) și a unor materiale cu caracteristici nesigure ; 


i 
i 
| 
j 
| 
| 
i 
i 
| 
j 
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c=1,8...2,5 — în cazul unor calcule puţin precise, a unor materiale 
neomogene și secțiuni mari (d 2200 mm). 

În general pentru fiecare grupă se vor lua valorile superioare ale coefi- 
cienţilor de siguranță în cazul cînd s-au admis valorile maxime ale rezis- 
tenței la oboseală a materialului respectiv și valorile inferioare în cazul 
cînd s-au admis valorile minime ale rezistenţei la oboseală (întrucît rezis- 
tența la oboseală prezintă o oarecare dispersie). 

Coeficienţii de siguranţă se pot determina cu mai mare precizie cu ajutorul 
metodei diferenţiate de determinare a coeficienţilor de siguranță ($ 1.2.2). 

Valorile coeficienţilor de mărime (dimensionali), de concentrare și tehno- 
logici sînt indicaţi în literatura de specialitate [11]. 

Modulele de rezistență ale arborilor cu un canal de pană se pot calcula 
cu suficientă aproximație cu relațiile : 

Arbore cu un canal de pană: 


md bt(d-p. 


| d de al ai | 
(b fiind lăţimea canalului și £ — adîncimea canalului) | (19.11) 
pun bE(d=0 
Wet papa! 
Arbore cu două canale de pană: 
E bd, 
Wa m i 
(19.12) 
pp z2 _ Bt(-0? 


Cu oarecare aproximație, arborii canelaţi cu caneluri evolventice se pot 
calcula la oboseală, fără a ţine seama de efectul de concentrare a tensiunilor, 
însă introducînd în calcule diametrul interior al canelurilor. 

În cazul cînd într-o secțiune lucrează concomitent mai mulţi concentratori 
(de exemplu o renură găurită transversal etc.) se introduce în calcul coefi- 
cientul de concentrare corespunzător concentratorului celui mai periculos. 
Verilicarea arborilor la rigiditate. Limitarea deformării arborilor este impusă 
de condiţiile de funcţionare: rolele sau bilele rulmenţilor să nu se înţe- 
penească în inele datorită deformării, presiunea dintre dinţii roților dințate 
montate pe arborii respectivi să se repartizeze unitorm etc. 

De obicei se verifică rigiditatea la încovoiere, și anume săgeata sau încli- 
narea (rotirea secțiunii), după caz. Numai în cazuri speciale se verifică 
rigiditatea la răsucire a arborilor. 

Pentru săgeata maximă a arborelui se obișnuiește a se admite valoarea 

Sa —4 
maximă: fax <3e 10 L Îmi], 
unde 1 este distanța între reazeme, în mm. 


ONCE te TED ROST DAI Aa CE ERE NR IE FEED 036 REPETARE IE 2 RIA 
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uzura 


Pentru înclinarea în reazeme și în dreptul roţilor dințate se admite 
« La ÎN ai î + a Lă îI —3 “i ? 
valoarea maximă : pg Sl0” radiani. 

Valorile lui fa ŞI Paz Sînt orientative, săgeata și înclinarea maximă 
trebuie admise în funcție de condițiile constructive, funcționale și tehnologice 
ale arborelui respectiv. Ă 

in cazul arborilor montați pe rulmenţi, la care rigiditatea este impusă 

206, buna funcţionare a rulmenţilor, pentru înclinarea arborelui în dreptul 
rulmenților se admit următoarele valori maxime : 


> rata d ZE a oaia —3 
Rulmenţi radiali cu bile : cpa8* 10 rad. 
7) [i aa ta Bt, 
kulmenţi oscilanți : e5: 10 rad. 
> AY 03 : suf 
Rulmenţi cu role cilindrice : pg2,5: 10 rad. 
ză 17 acte ap Rae sd aa în ao 71009 
Rulmenţi cu role conice : pal7 10 rad. 
Inclinarea admisibilă a arborelui în dreptul unei roți dințate se determină 
cu relația : 
CE, 
Pax S 10EB [rad], 
unde : 
[i |. E , RE: A Ea ă . A e pe 7 se a o . 2 
c este un coeficient ce se ia în funcţie de lăţimea și numărul dintilor 
roții dințate (c'=4... 15). Se iau valori superioare pentru c” 
la roți dințate cu un număr redus de dinţi și raportul B/m 
mic și valori inferioare pentru roți dinţate cu un număr mare 
de dinţi și B/m mare ; 
F, — forța tangenţială [N]; 


B — lățimea roții [mm]; 
m -— modulul roții dințate [mm]. 


În cazul arborilor montați pe lagăre cu alunecare, deviația fusului în 
cuzinet trebuie să se menţină în cadrul jocului dintre îus și cuzinet ; în caz 
contrar se produce griparea fusului în cuzinet (fig. 19.5) 


Fig. 195. 
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„Condiţia pentru evitarea gripării este : 


pol] 
unde : 
mim este jocul minim din ajustaj ; 
Î —— lungimea fusului. 

În cazul pieselor montate prin strîngere pe arbore, se produce un efect 
de rigidizare, care se poate introduce în calculul săgeții, considerînd dia- 
metrul arborelui mărit în dreptul roții respective pînă la diametrul butucu- 
lui roții. 

Pentru arbori cu secţiune variabilă, calculul săgeţii se execută prin metoda 
grafică a lui Mohr sau prin alte metode [2], [il]. 

Cînd secțiunea arborilor este aproape constantă, calculul săgeţii și al 
înclinării se poate determina analitic, utilizîndu-se relațiile analitice cunos- 
cute din cursul de rezistența materialelor. 

Cînd forțele lucrează în plane diferite și se descompun după două plane 
perpendiculare, se trasează linia fibrei deformate în cele două plane. Linia 
elastică rezultantă se obține prin adunarea geometrică punct cu punct a 


deformaţiilor : 
fa VAF. (19.14) 


La calculul deformaţiilor arborilor static nedeterminaţi trebuie avut în 
vedere că anumite abateri de montaj ale lagărelor intermediare, cît și uzura 
acestora are o influență hotăritoare asupra solicitărilor și detormațiilor. 
Dacă acești factori nu se iau în seamă în calcule, rezultatul calculelor este 
inexaci. 


nin ? 


Dacă se analizează relațiile peniru calculul rigidităţii ( de exemplu : 
FB ee A : - PIE ] 
[7 ), se constată că săgeata depinde numai de dimensiunile geometrice 


ale arborelui / și 7, de încărcarea F și de modulul de elasticitate al mate- 
rialului £ ; de aici rezultă următoarele concluzii : 

1) Deoarece modulul de elasticitate este practic acelaşi pentru toate oţe- 
lurile, utilizarea oțelurilor de calitate (de mare rezistență) în cazul arborilor 
la care capacitatea portantă este limitată de rigiditate nu este rațională 
(de exemplu, arbori de mașini-unelte). 

2) Pentru mărirea rigidității se pot lua următoarele măsuri: montarea 
pieselor pe arbore cît mai aproape de reazeme ; utilizarea de roţi dinţate, 
șaibe etc. cît mai ușoare; echilibrarea pieselor montate pentru reducerea 
solicitărilor datorită încărcărilor dinamice ; reducerea distanței între rea- 
zeme ; mărirea numărului de reazeme ; mărirea diametrului arborelui. 

De obicei, rigiditatea arborelui la răsucire nu limitează capacitatea sa 
portantă. Astfel, arborele cardanic suportă o răsucire pînă la 130. Există 
totuși cazuri cînd deformația la răsucire trebuie limitată ca de exemplu 
arborii cărucioarelor de poduri rulante, care datorită răsucirii duc la înţe- 
penirea căruciorului și chiar la răsturnarea acestuia. 


„Drava E et Re A PE e API POE PE RM DE EDC EEE E RECI PRE 
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| Faţă de cele precedente nu se poate considera ca obligatorie condiţia 
mia la de unii autori de a limita deformația la răsucire la 1/4 pe metru 
liniar. 


Unghiul de deformare la răsucire se calculează cu relaţia : 


M, 
| Po [rad], (19.15) 
unde : i 
M este momentul de răsucire ; 
| — lungimea pe care se răsucește arborele ; 
G — modulul de elasticitate transversal ; 
Ip — momentul de inerție polar. 


Adesea se limitează unghiul de răsucire la 1/*/m. În acest caz, diametrul 
arborelui rezultă din relaţia : 


M o 
i NED Bute a 
Inlocuind : 
;P „di 
Mp= 10-— Nm];  G=8-104[N mrm?); Jp= 20: (mm; 
je de 
2 2 Te 
“în TODOr > 2180-1000 Lrad/minl, 
în relația (19.16) rezultă : 
105-£_ 
e A ORE (6) Si T EP 
] mdi 9180-1000 ? 
gel 25 
de unde: 
ap 
d=62 VE [mm]. (19.17) 


In cazul arborilor lungi, cu mai multe roți, cum este cazul arborilor de 
transmisie, momentul de răsucire variază de-a lungul arborelui. La calculul 
deformaţiei totale a arborelui trebuie să se ţină seama de modul cum se 
transmite puterea, Dacă, de exemplu, întreaga putere este preluată de roata 
de capăt și apoi transmisă pe rînd prin roțile următoare, deformația totală 
este (îig. 19.0): 

Mp he (MutMob o (Mun Mppt Mas) la 


Cp ea pp -F Pot Pa âr, 2 Ga —- Gr, a 


sau, în general, unghiul de răsucire într-o secţiune î este: 


7 
» 3 Id Mp 
i d G iz] Îpi 


(19.18) 


zid isi 
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9.3.5. Verificarea arborilor la vibrații. Așa cum s-a arătat în $ 1.1, în prezent 


se vădește o tendință generală în construcția de mașini spre viteze și turații 
cât mai mari. 

Datorită acestui fapt calculul organelor de mașini în general și al arborilor 
în special trebuie să ţină seama nu numai de acţiunea sarcinilor exterioare 
ci și de tensiunile respectiv deformaţiile produse de vibraţiile mecanice. 

in cazul unor soluţii constructive greșite pentru care pulsaţia proprie 
a sistemului oscilant coincide cu pulsaţia perturbatoare apare fenomenul 
de rezonanţă care se traduce prin distrugerea arborelui și eventual a întregii 
mașini în urma creșterii bruște a amplitudinii oscilaţiilor. 

Pulsaţia de rezonanță denumită în literatura tehnică de specialitate și 
pulsație critică sau „turație critică“ trebuie evitată la funcționarea normală 
a arborilor. Dacă fenomenul de rezonanţă nu poate fi înlăturat (cazul unor 
arbori cotiţi sau de turbină în perioada de demaraj și îrînare) trebuie să se 
ia măsuri speciale pentru reducerea amplitudinii vibraţiilor prin instalarea 
unor dispozitive amortizoare, 

Vibraţiile mecanice ale unui arbore sînt produse de cauze complexe dintre 
care se citează acţiunea perturbătoare a unor sarcini exterioare armonice 
sau constante ce se deplasează axial cu viteze apropiate de viteza de propa- 
gare a vibraţiilor proprii ete. Se menţionează de asemenea că sursele de 
energie, frecarea uscată și cea fluidă pot determina în anumite condiții 
autovibraţii. 

Solicitările datorate vibraţiilor mecanice produc în general ruperi bruște 
fără deformaţii plastice sensibile care să permită observarea din timp a 
pericolului. Din acest motiv calculul la vibrații al arborilor constituie uneori 
o etapă deosebit de importantă la proiectare. 

Sistemul elastic format din arbore și piesele susținute de acesta are întot- 
deauna un număr infinit de grade de libertate. 

in majoritatea cazurilor însă masa distribuită a arborelui este neglijabilă 
în raport cu masele pieselor susținute. Pe de altă parte studiul vibraţiilor 
la sistemele cu un singur grad de libertate are un caracter universal ceea 
ce permite clarificarea integrală a problemelor ridicate de calculul la vibrafii. 

Ca urinare se vor studia vibraţiile de încovoiere și răsucire pentru siste- 
mele cu un singur grad de libertate, iar rezultatele calitative se vor extra- 
pola pentru toate situaţiile. 


31 — Organe de mașini 
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Vibraţiile de încovoiere. Se va examina un arbore ce se rotește ci viteza 
unghiulară constantă w și pe care se află montat excentric un volant greu 
de masă m (astiel că noS>ma; Ma — masa arborelui — fig. 19.7, aq). 

în prima aproximaţie se acceptă că planul de rotaţie al volantului se 
menţine invariabil — la dejormații mici ale arborelui — iar amortizările 
de orice natură sînt neglijabile. 

Volantul neechilibrat încarcă arborele cu forța centritugă : 


Fo= mu2e (19.19) 


ale cărei proiecții pe axele Oy și Ox variază armonic cu pulsația w dar 


defazate cu n/2 (fig. 19.7,b). 
Fy = Fo sin wt 
Fa == Fo cos wf 


Aceste componente constituie factorul perturbator, deci cauza de producere 
a vibraţiilor forţate de încovolere. 
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Intrucit axa de rotație O =, fibra neutră a arborelui O și centrul de 
greutate al volaniului C sînt coliniare, la echilibrul forţei perturbătoare cu 
reacţiunea elastică din arbore săgeata dinamică va avea valoarea : 


Fuga = DO = Va y2. (19.21) 


Rezonanța sistemului (fa e) se poate studia înlocuindu-se arborele cu 
un mode! mecanic echivalent compus dintr-un are al cărui capăt obligat să 
se deplaseze după o direcție fixă este perturbat numai de componenta F, a 
lorței centriluge (îig. 19.7, 0). 

Considerîndu-se originea mișcării în punctul de echilibru static al extre- 


oa 


ai eul - : n Ă - 3 dintata a ti a A 
mității D a arcului Du E prin aplicarea legii I a dinamicii se obține 
și 


ecuaţia diferenţială a vibraţiei forţate : 


y+p2y=w?e sin ul (19.22) 
unde : 
Cp o Fi o Se a; = 
P= V este pulsaţia proprie a sistemului oscilant [rad/s], 
e, — constanta elastică a sistemului oscilant. 
Mișcarea punctului D este dată de integrala generală a ecuaţiei diferen- 
țiale : 

Y=UprY >= A sin (pt-+ e) + B sin ot, (19.23) 
și apare ca rezultat al compunerii a două vibrații armonice, prima cu pulsaţia 
proprie a sistemului oscilant p și a doua cu pulsaţia forţei perturbatoare w. 

Amplitudinea A și defazajul vibraţiilor proprii sînt invariabile rezultînd 
din condiţiile inițiale ale mișcării la 


10; jus =0o deci A= | (e) ; tg = ag Pr (19.24) 


Amplitudinea vibraţiei forțate este o funcție de cele două pulsaţii și excen- 


tricitatea e. Ea rezultă din relaţia (19.22) înlocuind valorile lui y și y din 
relația (19.23): 


zi) 

pe ERAI zI (19.25) 
| E3 
p 


Fenomenul de rezonanţă va îi condiţionat numai de vibrația forțată a 
cărei amplitudine devine infinită (y, y; >), atunci cînd pulsația pertur- 
bătoare (viteza unghiulară a arborelui) are valoarea critică : 


E Za 
Mer =p= je = a |rad/s]. 


a N A O INI | 
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Pentru w€(0, + co) etectul forței perturbatoare se poate discuta în funcție 
de modulul amplitudinii relative â vibraţiilor forțate (fig. 19.8, a): 


a: 
e 


| If ma 
e 


a e (19.26) 


Dacă pulsaţia perturbatoare este mult mai mică decit cea critică (w<& p) 
amplitudinile vibraţiilor forţate sînt reduse. Funcționarea în domeniul sub- 
critic este caracteristică arborilor rigizi (reductoare, cutii de viteze, masini 
electrice normale etc.). ă | 
„Cînd pulsaţia perturbatoare depășește valoarea critică amplitudinile vibra- 
țHiilor forțate se reduc din nou. Pentru w3>p excentricitatea și amplitudinea 
Y; max ui sensuri contrare, iar arborele se autocentrează — centrul de greu- 
tate al volantului tinde să devină centrul: mișcării de rotație. Funcționarea 


| ti A 
supra eri f1C | 
Op 


a 
(o »p) C 
ovtocentrare 


svb- 


WM 


1,0 — 
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în domeniul supracritic este caracteristică arborilor flexibili (mașini rotative 
speciale, centriluge, unele turbine cu abur sau gaze etc.). | 

Dacă volantul este montat fără excentricitate (e=0), amplitudinea vibra- 
ției forțate devine nulă în tot intervalul de pulsații cu excepţia valorii critice 
cînd devine nedeterminată : 

$) 
Yi max — 0” 

În concluzie, funcționarea arborelui este inadmisibilă la viteze unghiulare 
egale sau apropiate de cea critică datorită faptului că se produc vibrații 
puternice ce se transmit întregii mașini, fapt care poate duce la avarii sau 
perturbări grave ale procesului de lucru. 

Se recomandă funcţie de natura elastică a arborelui ca w-<0,7 we, respec- 
tiv w>1,9 er. 

Un aspect deosebit de important apare la arborii supracritici (elastici) 
care la demarare și frînare trebuie să treacă prin rezonanţă. Funcționarea 
este posibilă numai dacă în sistemul oscilant acționează forțe rezistente ce 
limitează amplitudinile vibrațţiilor forțate. 

Atașînd la modelul anterior în paralel cu arcul un amortizor viscos 
(fig. 19.8, b) ecuația diferenţială a mișcării devine : 

y+2ny + p2y = we sin t, 419.27) 
unde : 
2n= F- este factorul de amortizare [1/5]; 
h — coeficientul amortizării vîscoase |kg/s]. 
Amplitudinea relativă a vibraţiei forțate are în acest caz valoarea : 


2 
a) 
raza DER E PERL A , (19.28) 
2 h w 2 
PER (E 20 iai 8 e 2] 
i he, P 
Ulide e fas = 2 /mcr=2 mp reprezintă valoarea limită a coeficientului de amor- 
tizare pentru care ecuaţia caracteristică a ecuaţiei diferenţiale (19.28) are o 
rădăcină dublă. 
Din relaţia (19.28) și figura 19.8, c se observă că la rezonanţă (wer=p) 
amplitudiniile relative ale vibraţiei forțate au valori finite care scad direct 


he , 


h 
E z „er, (19.29) 


Deci amplitudinile vibraţiilor forţate vor fi cu atît mai reduse cu cîi trece- 
rea prin rezonanţă se face într-un timp mai scurt și amortizarea este mai 
importantă. | 
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Dacă amortizarea se dovedește insuficientă se pot prevedea în același 
scop inele sau tampoane limitatoare. 

La arborii cu mai multe grade de libertate, stabilirea pulsaţiilor critice 
este anevoioasă. În acest caz, în special atunci cînd trebuie determinată 
pulsația interioară şi eventual armonica a doua sînt eficace metodele apro- 
ximative Rayleigh, Dunkerley, Ritz etc. 

Astiel relația lui Rayleigh pentru pulsația critică a unui arbore simplu 
rezemat, cu un număr oarecare de sarcini masice și masa proprie negli ja- 
bilă este (fig. 19.9, d): 


n 
2 m, fi 
ge) cai MEA Sia (19.30) 
n pe : 
X mi 


unde f, sînt săgețile fibrei deformate statice [in] în drepiul maselor m, 
(îig. 19.9). 

lkelaţia este valabilă pentru armonica fundamentală (fig. 19.9, a); fipu- 
rile 19.9, b și 19.9, c reprezintă armonica a doua respectiv a treia. 

Vibrații de răsucire. Dacă momentul de răsucire variază periodic (de 
exemplu la arbori cotiţi) și dacă frecvenţa de variație a momentului de 
răsucire coincide cu treevența oscilaţiilor proprii ale arborelui, apare îeno- 
menul de rezonanţă. 

Deoarece studiul problemei generale a unui arbore cu secțiune variabilă 
și cui un număr oarecare de mase oscilante este foarte dificil, problema se 
rezolvă în practică prin înlocuirea sistemului real printr-un sistem echi- 
valent cu un număr redus de mase. 

Arbore cu secțiune constantă și un singur disc oscilant. Se consideră un 
arbore încastrat la un capăt susținînd un volant greu cu momentul de iner- 
ție masic JJ, (J, — momentul de inerție masic al arborelui [kem?]). 

lcuaţia de mișcare obținută prin a plicarea legii impulsului este formal 
analoagă cu aceea a vibraţiilor de încovoiere : 


[] + p20= E sin cf, (1%51) 


unde 
Co INERE IE 
p= AA este pulsaţia proprie a sistemului oscilant [rad/s]; 


Lui 
a Pariu g A Nm 
Ce — coeficientul de rigiditate la răsucire Ne i 
M, sin ot — cuplul perturbator [Nm]. si 
Fenomenul de rezonanță va apărea și aici atunci cînd pulsaţia pertur- 
batoare atinge valoarea critică : 


IE 5 [rads]. (19.32) 
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AZER SIRIEI FEAT Rea TED tu 


Toate consideraţiile de la studiul vibraţiilor de încovoiere își menţin ȘI 
bi :  ERRI re D099 
în acest caz valabilitatea. | ) e a af alei cui CA at 
Modelul analizat nu are echivalent real în construcţia de Aa Sf le 
lodelu e echiva ( rutc e Cola 
importanţă parctică prezintă însă cazul a doi volanţi grei el ial fa 
arbore elastic, model la care se pot reduce majoritatea sistemelor moto 
consumator. a cu lene sete 
Ansamblul arbore-volanţi se rotește ca un corp rigid, par 4 pa 
în sensuri opuse cu unghiuri invers proporționale cu momentele lor d. i 
tie. În consecință există o secțiune a arborelui care rămîne fixă in timpu 
vibraţiilor libere (nod). | Ș 
vibraţiilor libere ( ie pt lac _ 
Acest raţionament simplu ne conduce la rezultatul că ue ia î 
proprii ale modelului cu două grade de libertate se reduce la acel al mom 
tului cu un singur grad de libertate întrucât : 


Cooeh i 19.33 
Wor=Pip mea DD = A Și ad/s] ( ) 
unde : 
Coecn = (3 este coeficientul de rigiditate la răsucire al întregului ar- 
Nm], 
bore fil! 
fiola Po» momentul de inerție masic echivalent al sistemului 
di ARE a, oscilant [kgm?]. 
Ca urmare relația (19.33) devine : 
Gr) 
SE: Da 19.34 
der =pP= y NASA ( 
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Relaţiile precedente sînt valabile în cazul arborilor de secţiune constantă. 
În cazul arborilor de secțiune variabilă arborele real de secțiune variabilă 
se înlocuieşte printr-un arbore fictiv de secțiune constantă, cu aceeași defor- 
mație la răsucire ca și arborele real. Astfel, o porțiune de arbore de dia- 
metru d și lungime 1 este identică din punct de vedere al deformaţiei la 
răsucire cu un arbore de diametru do și lungime lo dacă ambele se răsu- 
cesc cu același unghi, sub acţiunea aceluiași moment de răsucire : 


Mid Melo 
GI, li 
sau 
dy e ti 


19.3.6. Calculul axelor și osiilor. Axele și osiile se calculează la încovoiere, deoarece 
solicitarea lor principală și caracteristică este încovoierea. În acest scop se 
trasează variaţia momentelor încovoietoare și se calculează diametrul axu- 
lui într-o secțiune cu relaţia : 


Aa et, (19.36) 


sau, în cazul axelor cu secțiune inelară : 


Sp 83M, 
d=N Aer a (19.37) 


2% Sai 


Rezistența admisibilă la încovoiere se ia pentru axe (osii) rotitoare în 
limitele : 


Gai = (40. ..80)N/mm3, 


iar pentru axe fixe : 
Gai = (70... 150)N/mm2, 


Valorile minime pentru oţel carbon turnat, iar cele maxime pentru oţe- 
luri aliate. Se va ţine seama la alegerea rezistenței admisibile și de forma 
axului (efectul concentrării de tensiuni). 

Verificarea la oboseală, rigiditate și turație critică se face ca și pentru 
arbori, ţinîndu-se seama de faptul că axul este solicitat numai la înco- 
voiere. 


19.4. PROBLEME CONSTRUCTIVE 


Pentru a satisiace diferitele condiţii, adesea contradictorii, impuse arbo- 
rilor, ca: rezistență, cost redus de fabricație, întreţinere simplă, rigiditate 
ete., constructorul trebuie să aleagă soluţia cea mai avantajoasă. Aceasta 


i) 
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este o problemă care cere multă experienţă și 
pricepere, întrucît forma arborelui depinde de 
condiții diferite, ceea ce face imposibilă recoman- 
darea de soluții unice pentru diferite cazuri din 
practică. 

Fie, de exemplu, de proiectat transmisia tam- 
burului unui aparat de ridicat. In figura 19.11 se 
indică două scheme constructive care se pot fo- 
losi în acest scop. În schema 7, roata dinţată este 
lixată pe tambur, care se rotește pe axul fix. La 
soluția a doua, J/, atît roata dințată, cît şi tam- 
burul sînt fixate pe ax, care în acest caz se rotește. 

Soluţia / prezintă avantajul că are un ax Îix, în a 
deci ciclul de solicitare este pulsatoriu, datorită | 
înfășurării cablului. Rezistenţa admisibilă este 
mare (cazul JI de solicitare), deci dimensiunile 
axului sînt reduse. În schimb, întreţinerea este 
complicată din cauză că lagărele sînt greu acce- Fig. 1911. 
sibile. La soluţia J/ axul se rotește, deci este su- 
pus unui ciclu alternant-simetric. Rezistenţa admisibilă este mică (cazul 177 
de solicitare), deci dimensiunile sînt mai mari, în schimb accesul la lagăre 
este ușor. 

Diametrele arborilor în secțiunile unde se formează ajustaje, trebuie să 
aibă mărimi corespunzătoare șirului normal de numere (STAS 8333-57). 
Există tendinţe de a limita dimensiunile arborilor și de a utiliza cu precă- 
dere arbori de secțiune constantă, ceea ce este foarte avantajos din punct 
de vedere tehnologic, permițind fabricarea ieftină a arborilor în serie mare 
și masă. 

In acest caz, dacă pe arbore trebuie realizate ajustaje diterite, între păr- 
țile avînd diferite abateri se execută de obicei o renură avind adîncimea 
de 0,2... 0,3 mm și o lățime de 1,5...3 mm pentru ieșirea discului abraziv. 

Pentru a evita deplasarea axială a pieselor montate pe arbori de sec- 
țiune constantă se utilizează inele fixate cu șuruburi, întregi sau divizate, 
cît și inele elastice. | 

In figura 19.12 este reprezentat un asemenea inel montat cu șuruburi 
prin strîngere pe arbore. 

In figura 19.13 este reprezentat un inel elastic pentru fixarea axială a 
unei piese montate pe arbore. 

In locul inelelor dinir-o bucată reprezentate în figura 19.12 se pot utiliza 
inele din două jumătăţi strînse pe arbore cu șuruburi (fig. 19.14). 

Aceste inele se vor prefera umerilor și inelelor strunjite din materialul 
arborilor, întrucît aceștia duc la risipă de material și manoperă, arborii 
trebuind strunjiți dintr-un material brut de diametru mai mare. 

Se vor evita, pe cît posibil, filete tăiate în arbore (fig. 19.15,a) pentru 
lixarea axială a pieselor montate cu piulițe ; se vor prefera inele de distan- 
țare (fig. 19.15,0). 
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Fig. 19.12, 


Varianta cu inele de distanțare prezintă însă neajunsul că necesită o 
prelucrare frontală precisă a inelelor pentru a evila deformarea arborelui 
datorită strîngerii inelelor. 

Nu se admii ajustaje de strîngere de același diametru nominal pe ace- 
lași arbore, cînd montajul se execută dintr-o parte, întrucît la montare și 
demontare se distruge suprafaţa arborelui de sub unele piese, iar montajul 
și demontajul este dificil. 

Arborii de turaţii ridicate împun utlizarea de lagăre rigide și o echili- 
brare foarte bună. 

Arborele se fixează axial numai” într-un lagăr, pentru a evita solicitările 
termice (v. și Ş 22.6). 

In literatura de specialitate se recomandă utilizarea arborilor și axelor 
de egală rezistență (fig. 19.16). 


Fig. 19.14. 


Fig. 19.16. 


Acestea au o formă de paraboloid (în cazul unei sarcini concentrate) 
corespunzătoare relaţiei [2]: 


SI în 
X a 
ds=d3f3. (19.38) 
l 
unde : 
d, este diametrul arborelui în secţiunea x; 
[, — distanța de la reazem la sarcină. 


În practică, din motive tehnologice, solidul de egală rezistenţă se înlo- 
cuiește printr-un arbore în trepte (fig. 19.17). 

Datorită concentrării de tensiuni în dreptul racordărilor, a canalelor de 
pană etc., în realitate nu mai avem un arbore de egală rezistenţă. De aceea, 
atunci cînd se pune problema realizării de arbori de greutate minimă se 
va conduce astfel calculul la oboseală, încît în secțiunile periculoase (unde 
apar concentratori) să se obţină valori apropiate și minime ale coeficienţi- 
lor de siguranță (acesta este de fapt un arbore de egală siguranță). 

Construcţia și forma arborilor depind în mare măsură de felul îmbinării 
pieselor pe arbore, cît și de montarea arborelui în lagăre. În felul acesta, 
ajustajele arborelui cu piesele cu care vine în contact joacă un rol impor- 
tant în construcția acestuia. 

În cazul îmbinării roților cu ajustaje cu strîngere, fixarea lor axială nu 
esle necesară. 

Pentru montarea roţilor pe arbore, în locul penelor se preferă arborii 
canelaţi, care cu toate că sînt mai scumpi, asigură a centrare mai bună, o 
îmbinare mai sigură și o concentrare de tensiuni mai redusă decît canalele 
de pană. 

hkoţile în consolă se montează cîteodată cu îmbinări pe suprateţe conice ; 
acestea au însă un preț de prelucrare mai ridicat. 

Deoarece tăierea canalului de pană produce o deformare a arborelui, se 
recomandă ca prelucrarea de finisare a arborelui să se execute după ce au 
fost tăiate canalele de pană. 


Fig. 19.17. 
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Uneori se impune utilizarea de piese în consolă. Astfel de construcții 
trebuie evitate, din cauza încărcărilor mari pe care le produc asupra arbo- 


P A e [44 
rilor. În cazul cînd nu se pot evita se vor executa console scurte E Ep ARSA 
und a este lungimea consolei, iar [ distanţa între reazeme |. 


Rezistența la oboseală a unui arbore depinde în cea mai mare măsură 
de forma sa. De aceea formei arborelui trebuie să i se acorde cea mai mare 
atenție. 

În afara măsurilor constructive se mai pot lua următoarele măsuri 
pentru mărirea rezistenţei la oboseală a arborilor : tehnologice, de exploa- 
tare și preventive. 

Măsuri constructive. Pentru mărirea rezistenței la oboseală se pot lua 
o seamă de măsuri constructive, care depind de tipul concentratorului. 

Racordări. Factorul principal de care depinde coeficientul de concentrare 
la racordări este raza de racordare, o dată cu creșterea ei, coeficientul de 
concentrare scade. În cazul cînd din motive constructive nu se poate mări 
raza de racordare, se pot utiliza următoarele soluţii constructive : 

— inel de distanţare (fig. 19.18); | 

— racordări cu degajare (fig. 19.19); 

— canale de descărcare (fig. 19.20); 

— renuri transversale (fig. 19.21). 

Găuri. Ptectul de concentrare poate fi redus prin zencuirea găurii (b), 
prin planarea găurii (c) sau prin presarea pe marginile găurii a unei bile 
(fig. 19.22, d). 

Sanțurile inelare (renurile) se recomandă-a se executa cu raze mari, pen- 
tru a reduce efectul de concenirare. 


Fig. 19.18. 


Fig. 19.20. 
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Fig. 19.22. 


Îmbinările prin strîingere produc puternice concentrări de tensinni, care 
pot îi reduse prin următoarele măsuri : 

— executarea unor canale inelare de descărcare în locurile de trecere de 
la arbore la butucul presat (fig. 19.23); 

— executarea marginilor butucului cu o elasticitate mai mare decît mij- 
locul (fig. 19.24); 

— se va prefera îmbinarea prin strîngere fretată în locul celor presate. 

Canale de pană. Se recomandă ca șanțurile de pană să aibă colțurile 
rotunjite ; de asemena se vor prefera canale de pană executate cu freză disc 
(fig. 19.25, a) celor executate cu freză deget (fig. 19.25, b). 

Arbori cu caneluri. Se vor prefera arbori cu caneluri, avînd diametrul 
exterior al canelurilor egal cu diametrul arborelui (fig. 19.26, a) față de 
arbori cu caneluri la care diametrul exterior al canelurii este mai mare 
decît diametrul arborelui (fig. 19.26, b); canelurilor dreptunghiulare li se 
vor prefera canelurile cu profil în evolventă. 

Arborii filetați trebuie evitaţi pe cît posibil; în caz că aceasta nu este 
posibil, fundul filetului se va rotunji; de asemenea se vor prefera filete 
cu pas fin. 


Fig. 19.33. 


Fig. 19.24. 
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Fig. 19.95. 


Fig. 19.96. 


In afara mijloacelor constructive pentru mărirea rezistenței la oboseală 
se mai utilizează metode tehnologice, care constau în tratarea suprafeţei 
piesei prin diverse tratamente care duc la creșterea rezistenței la oboseală 
ca : rularea cu role, ecruisarea cu jet de alice, călire superiicială cu flacără 
sau cu curenți de înaltă frecvenţă, cemențarea, nitrurarea, cianurarea etc. 

Ele se bazează pe realizarea la suprafața piesei de tensiuni inițiale de 
compresiune, care compunindu-se cu solicitările de întindere datorile înco- 
voierii duc la condiţii favorabile de lucru pentru organele de mașini 
(fig. 1927). | 

Din îioura 19.27 se vede că solicitările de întindere datorile încovoierii 
se micșorează prin compunerea tor cu tensiuni iniţiale de compresiune, iar 
cele de compresiune cresc (se adună). Aceasta însă nu este dezavanta jos, 
deoarece în general. oțelurile au o amplitudine limită corespunzătoare unei 
solicitări medii de compresiune (negative) mai mare decît cea COresptun- 
zătoare unei solicitări medii de întindere (pozitive). 

Mijloacele de exploatare constau în evitarea coroziunii și în special a celei 
de contact care reduce foarte mult rezistența la oboseală. Se vor evita de 
asemenea loviturile și zgîrieturile pe suprafața piesei, strîngerile excesive 
sau insuliciente. Se vor asigura condiţii pentru porniri și opriri liniștite ; 
ungerea pieselor cu frecare, montare corectă. | 


Țenstuneă > 
rezultantă 


Fig. 19.27, 


fensiunea de încovo/ere 


19.5, 
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Mijloacele preventive sînt reviziile periodice și ţinerea evidenţei acestora 
(la osii de vagoane și locomotive, piese de avioane etc.), înlocuirea piese- 
lor uzate, ca și a acelora a căror durată de serviciu prescrisă a expirat. 
Metodele defectoscopice actuale (ultrasunete, raze X, cîmp magnetic etc.) 
aplicate periodic permit descoperirea primelor fisuri și deci evitarea rupe- 
rilor prin oboseală în exploatare. 


ARBORI FLEXIBILI 


Arborii flexibili se utilizează atunci cînd condiţiile constructive sau. Îunc- 
ționale o impun (arborele de kilometraj la automobile, arborele unor mașini 
de găurit, arborele mașinii de găurit din dentistică etc.). 

Arborele flexibil constă din mai multe rînduri de sîrmă înfășurate unul 
peste altul în sens opus (fig. 19.28). 

La arborii care se rotesc spre dreapta, sîrma din ultimul rînd se întă- 
șoară spre stînga ; la arborii care se rotesc spre stinga, ultimul rînd de 
sîrmă se înfășoară spre dreapta. | 

Arborii flexibili se împart în arbori normali, fără inimă (după întășu- 
rare, inima se scoate) și arbori întăriți, cu inimă, iar fiecare rînd este 
format din 4... 12 sîrme. 

Arborii flexibili sînt întășuraţi cu o apărătoare elastică, care constă, de 
obicei, dintr-o bandă profilată de oțel, înfășurată și etanșată. 

Grosimea sîrmei folosite pentru executarea arborilor îlexibili este de 
e ee BE 

Condiţiile cele mai importante pe care trebuie să le îndeplinească arborii 
flexibili sînt elasticitatea și durabilitatea. 

Arborii flexibili se utilizează numai pentru puteri relativ reduse. Astfel, 
un arbore flexibil cu diametrul de 25 mm poate transmite o putere de 
2 kW la o viteză unghiulară de 300 rad/s. Calculul sîrmelor din care este 
executat arborele se efectuează în același mod ca și la arcurile elicoidale 
de răsucire ($ 7.9). 
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20. FRECAREA. UNGEREA ȘI ETANȘAREA 


IN CONSTRUCȚIA DE MAȘINI 


20.1. FRECAREA 


30.1.1. Introducere. Clasificare. Frecarea reprezintă un fenomen inevitabil ori de 


cîte ori apar mișcări sau tendința de mișcări relative. Sînt cazuri cînd îre- 
carea este un fenomen dăunător producînd uzură, încălzire sau gripare 
(lagăre, ghidaje etc.). In alte cazuri, frecarea este un fenomen folositor 
(ambreiaje, îrîne, îmbinări prin stringere etc.). 

Frecarea în cuplele cinematice reprezintă un fenomen dăunător. Pentru 
învingerea frecării se cheltuiesc anual milioane de kWh. În aiara consu- 
mului de energie, frecarea produce uzura pieselor în mișcare relativă, reme- 
dierea acesteia necesitînd de asemenea cheltuieli mari. În sfîrșit, frecarea 
duce la încălzirea și cîteodată la griparea pieselor în mișcare relativă, 
ceea ce limitează valorile maxime ale vitezelor și ale încărcărilor. De 
aceea, reducerea forțelor de frecare prezintă o problemă de o deosebită 
importanță practică, de care se ocupă o ramură nouă a științei, tribologia. 

Frecarea se poate clasifica așa cum se vede în tabelul 20.1, în frecare 
de alunecare (de obicei în cuple cinematice inferioare) și în frecare de 
rostogolire (în cuple cinematice superioare, sau atunci cînd între piesele 
în mișcare se interpun niște corpuri intermediare de rostogolire). 

Frecarea uscată ia naştere dacă cele două suprafeţe în mișcare relativă 
sînt uscate neexistind nici un strat intermediar de fluid. În acest caz se 
aplică legea Amonton-Coulomb: 


Fr=uN, | (20.1) 
unde : 
F este forța de îrecare ; 
W — coeficientul de frecare ; 
N —  tforța normală pe suprafeţele în contact. 


Cu alte cuvinte, forța de frecare depinde numai de natura și starea supra- 
sețelor în contact (prin coeficientul p) și de mărimea forței nomale W. Ea 
nu depinde de presiune (sau ceea ce este totuna de mărimea suprafeţei) și 
de viteza relativă de mișcare a supraieţelor. 

Tabelul 20.1 
Clasificarea frecărilor 
—uscată 
—limită (semiuscată) 
—De alunecare  — tea 

—semifluidă 

Vrecare  — —Huidă 


--De rostogolire 
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Legea Amonton-Coulomb este valabilă numai în domeniul elastic. 
Dar chiar la încărcări relativ mici, datorită suprafeţei lor de contact reduse, 
deformarea lor plastică. În acest caz, legea Amonton-Coulomb nu 
mai este valabilă, iar forţa de frecare depinde și de presiunea de contact 
cît și de viteza relativă de mișcare a suprafețelor. 

Se constată totodată că coeficientul de frecare depinde și de faptul dacă 
piesele respective sînt în mișcare relativă sau în repaus. Coeficientul de 
frecare static (de pornire) este mai mare decît cel de mișcare (cinetic), 
deoarece accesul lubrifiantului este mai greu (el este evacuat sub acțiunea 
forței N din lagăre) și se pot produce totodată unele deformaţii elastice în 
repaus care trebuie învinse la pornire. 

Fenomenul intim al frecării nu este nici pînă astăzi deplin elucidat. Au 
existat de-a lungul timpului o serie de ipoteze ca : ipoteza urcării pe aspe- 
rități (Parent), ipoteza interacțiunii moleculare (Dezaguillet, 1734), 
ipoteza deformaţiei elastice a suprafețelor în contact (Leslie, 1801). 

În realitate frecarea este un fenomen complex datorit următoarelor 
cauze : 

— deformarea plastică a rugozităților suprateţelor în contact ; 

— ruperea rugozităţilor și a unor părticele de pe suprafețele în contact; 

— interacțiunea cîmpurilor de forță marginale ; 

-— frecarea interioară în materialul pieselor (histereză). 

Coeficientul de frecare p, depinde deci de următorul complex de factori, 
cu interacţiune reciprocă : forța normală, viteza. de alunecare, felul contac- 
tului, dimensiunea suprafeței de contact, prezența unor pelicule pe supra- 
fețe, temperatura suprafeţei, caracterul rigid sau elastic al suprafeţei, na- 
tura materialelor în contact, microrelieful suprafeţelor și altele. 

Frecarea uscată se întîlnește la ambreaje, îrîne, transmisii prin fricțiune, 
îmbinări prin stringere etc. 

Regimul de ungere teoretic perfect în cuplele cinematice este acela în 
care suprafețele solide în mișcare relativă sînt complet separate printr-un 
strat (film) continuu de lubrifiant. Frecarea are loc între pelicula de lubri- 
liant care aderă la cuzinet și pelicula care aderă la fus. Deoarece frecarea 
are loc între moleculele de lubrifiant, acestei îrecări i se spune frecare 
fluidă, 

Frecarea fluidă se poate realiza atît cu lubrifianţi lichizi, cît și cu lubri- 
lianți gazoși (lubrificaţia cu gaze). 

Pentru realizarea stratului continuu de lubrifiant între cele două supra- 
fețe în mișcare relativă, există două posibilități : 

a) introducerea între cele două suprafeţe a lubrifiantului cu o presiune . 
atît de mare, încît să poată susține fusul (sustentația sau portanța hidro: 
statică); 
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0) realizarea în stratul de lubrifiant a unei presiuni datorită rotirii fusu- 
iui în lagăr (sustentația sau portanța hidrodinamică). Teoria care studiază 
portanța hidrodinamică se numește teoria hidrodinamică a ungerii. 

Primul care a aplicat teoria hidrodinamică la studiul frecării din lagăre 
a fost Petrov, lucrarea sa publicată în 1883 sub titlul Frecarea în 
mașini și influența lichidului lubrifiant asupra ungerii. De teoria hidro- 
dinamică a ungerii s-au mai ocupat un mare număr de cercetători, ln 

aport deosebit în această problemă l-au adus cercetătorii români: Prof. 
N. iai ipei, dr. ing. V. Constantinescu și colaboratorii lor, care au 
realizat lucrări fundamentale pe plan mondial în această problemă. 

În cazul cînd se realizează frecarea fluidă, coeficientul de frecare este 
toarte redus, fiind aproximativ de ordinul 0,001... 0,01. Precum se vede, 
în acest caz pierderile prin frecare sînt foarte reduse, ceea ce contribuie la 
reducerea uzurii pieselor în mișcare și la creșterea randamentului ma- 
șinilor. 

Dacă distanța dintre suprafețele metalice se micşorează ajungind de 
ordinul de mărime al moleculelor, regimul hidrodinamic încetează, iar ung 
rea se realizează numai datorită onctuozității lubrifiantului (v. Ş Zi io 
Frecarea depinde în acest caz de forțele intermoleculare care provoacă lixa- 
rea moleculelor de lubrifiant de metal și de orientarea lor, molecutele a 
iubrifiani care aderă la cele două suprafețe în mișcare relativă fiind sepa- 
rate prin suprafeţe de alunecare între care frecarea este redusă. hepimul 
acesta de frecare se numește limită sau semiuscată [35]. Din cauza debi- 
tului scăzut de lubrifiant care circulă prin lagăr în acest caz apar diticul- 
iăți în evacuarea căldurii dezvoltate, motiv pentru care irecarea semiuscată 
se evită de obic ei în lagăre. Ea poate apărea în lagăre la pornirea mașinii, 
la ambreierea şi i debreierea ambreiz ijelor care lucrează în baie de ulei etc. 

Frecarea semi]luidă apare atunci cînd filmul continuu de lubrifiant se 
întrerupe, astfel că pe anumițe porţiuni frecarea este semiuscată, Frecarea 
semitiuidă reprezintă astiel un proces intermediar între frecarea fluidă și 
Me semiuscată, delimilarea precisă a celor două tipuri de frecare 
(semitluidă şi semiuscată) nefiind posibilă. Ba apare iu lagăre supuse la 
sarcini dinamice sau alternative, cît și în lagăre incorect proiectate. 

Durabilitatea și uzura tusurilor și a cuzineţilor depinde în cea mai mare 
măsură de felul frecării. In cazul cînd se asigură irecarea fluidă, uzura este 
neglijabilă și durabilitatea fusului și a cuzinețului este foarte mare. 

Frecarea de rostogolire are loc în cuple cinematice superioare (roți din- 
țate, roți de fricţiune, în lagăre cu rulmenţi etc.). Frecarea de rostogolire 
are un efect de cuplu avînd sensul invers tendinței de rotaţie. Relaţia de 
calcul este : 


unde : 
N este forța normală pe supraiaţă ; 
y — coeficientul frecării de rostogolire avînd o dimensiune liniar 


(braţul de rostogolire). 
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S-a Se ala că prin introducerea între piese în mișcare relativă a unor 
lubrifianţi, forța de frecare se reduce, ceea ce a avut ca urmare utilizarea 
pe scară gat a lubrifianţilor în construcția de i ui Unii Lou) în 
dorința lor de a sublinia importanţa lubrifianţilor, îi consideră pe aceștia 
ca organe de mașini [12]. 

În tabelul 20.2 se prezintă o clasificare a lubrifianţilor. Cei mai utili- 
zaţi lubrifianți sînt uleiurile minerale și unsorile consistenie ; uleiurile 
vegetale și animale se folosese pe scară redusă, mai utilizate fiind uleiul 
de. ricin și ulei ul de peste, În ultima vreme se utilizează lubrifianți sinte- 
tici, îndeosebi de tip siliconic. 

Unsorile coasistente sînt. produse semisolide, fiind dispersii coloidale ale 
untii component solid (săpun, grafit coloidal, bisulfură de molibden) în 
uleiuri minerale. 

pita lele solide folosite ca lubrifianţi sînt : gr: itul, bisulfură de mo- 
libden ele. Ele se utilizează mai treevent sub formă de dispersii coloidale. 

Se Aia și lubrifianți minerali cu iei aosuri (aditivi) de materiale 

sintetice, ca : politetratluoretilena, poliacrilaţi, polistirol etc. 

În ir ră de rolul de ungere, Sala fianţii servesc la etansarea, răcirea și 
prote jare: a suprafețelor de freca 

lubritianții se caracterizează ei următoarele 
tate, ele tal sau aderenţă, comportare 
iizice (greutate specifică, punct de 
punct de picurare). 

Clasificarea, simbolizarea și indicaţii asupra utilizării uleiurilor minerale 
sînt cuprinse în SPAS 6871-49, 

Viscozitatea, onctuozitatea (aderenţa) și comportarea chimică sînt cele 
mai impor rtante caracteristici ale lubritiar AS întrucât ele caracte rizea ZĂ 
capacitatea de încărcare a Hlimului de lubrifiant dintr-o cuplă cinematică. 

Viscozitalea caracterizează frecarea internă a fluidului, adică rezistenţa 
pe care o opun particulele la alunecare relativă 


VISCOZI- 
rietăți 
ae şi 


'aracteristiei : 
chimică şi unele prop 
intlamabilitate, punct de congelai 


A 


Tabelul 202 

Clasiticarea lucrifianților 

|— vegetală 

Ze ante -animală 
—După origine Ai aa, 

— minerală 

—sintetică (siliconică) 
Lubrifianţi 
ja gazoase (acer) 


on pa i | —lichide (ulei, emulsie 
—După consistență (lei, 


—semisolide (unsori consistente) 


—solide (bisulfură de molibden) 
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Viscozitatea dinamică absolută m este raportul dintre tensiunea tangen- 
țială din fluid și gradientul vitezei (conform formulei lui Newton — 
21.14); | 


3. NS 
ea [ză | 
dy 


(forța necesară pentru deplasarea cu viteza de | m/s a două suprafeţe de 
| m2, despărțite de un strat de fluid de m grosime). 

În sistemul SI viscozitatea dinamică absolută se măsoară în N s/m3, 
iar în sistemul MKIS în kef s/m2. 

În cazul cînd trebuie să se ţină seama și de forțele de inerție care se 
produc la mișcarea lubrifiantului, se utilizează noţiunea de viscozitate cine- 
matică y, care reprezintă raportul dintre viscozitatea dinamică și densi- 
tatea lubrifiantului respectiv. Unitatea de măsură a viscozităţii cinematice 
în sistemul SI este m?/s. 

In practică se utilizează mai des noţiunea de viscozitate relativă măsu- 
rată în grade Eng ler (*E). Viscozitatea relativă convenţională E n gler 
a unui lichid la o anumită temperatură este raportul dintre timpul de 
curgere a unui volum determinat de lichid şi timpul de curgere a unui 
volum egal de apă distilată la 20 *C în viscozimetrul E n gler. 

Intre viscozitatea dinamică absolută și viscozitatea relativă sînt date 
în literatura de specialitate diferite relaţii de transformare [35]. 

În S.U.A. și Anglia în locul gradelor Engler se utilizează secundele 
Saybolt (su). 

Viscozitatea variază cu temperatura, relaţia de dependenţă fiind de 
: PUIJOŢ 


log log (v+o)=a+blog 7, (20.3) 
unde : 
y esie viscozitatea cinematică ; 
T —— temperatura absolută [*K] ; 
a,b —— temperaturi constante caracteristice fiecărui ulei ; 
C — constantă. 


In figura 20.1 sînt indicate caracteristicile unor lubrifianţi [d, ulei viscos 
peniru motoare (16 *Es5o) ; h, ulei de turbine (4 “Eso) etc.]. | 

Pentru indicarea calităţii unui lubrifiant din punctul de vedere al 
variației viscozităţii cu temperatura se utilizează indicele de viscozitate 
Dean-Davis (DD), care definește calitatea unui lubrifiant prin com- 
parație cu două tipuri de uleiuri luate ca etalon. S-a constatat însă în ulti- 
mul timp că acest indice nu este corespunzător, motiv pentru care în unele 
standarde nu mai este menţionat. 

Viscozitatea mai variază și cu presiunea și viteza, dar în mai mică mă- 
sură decît cu temperatura. 

„Ca lubrifianţi sînt mai avantajoși aceia care-și mențin viscozilatea și la 
temperaturile ridicate, la care iuncționează de obicei lagărele. 

Onctuozitatea sau aderenţa reprezintă un complex de proprietăți ale lubri- 
fiantului, diferite de viscozitate, care asigură o frecare Și uzură mai reduse, 
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atunci cînd filmul de lubrifiant 
este foarte subţire. Onctuozi- 
tatea joacă rolul principal în 
cazul frecării limită. Această 
proprietate este legată de 
unele procese fizico-chimice 
care se petrec în pelicule sub- 
țiri în contact cu suprafeţele 
metalice, fiind funcţie de ener- 
gia de legătură dintre mole- 
culele polare din ulei și supra- 
fața metalului. Ca urmare, 
omctuozitatea nu este o pro- 
prietate intrinsecă a unui lu- 
brifiant, ea depinzînd de me- 
talul cu care vine în contact. 

S-a constatat că uleiurile 
nafteno-aromatice sînt în ge- 
neral mai onctuoase decît cele 
parafinice. 

Onctuozitatea joacă un rol 
hotărîtor în ungerea cu lubri- 
fianţi solizi. Explicaţia ungerii 
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a Ă Fa 
se bazează în acest caz pe teo- Pi) NA PA 
1 i Ț z, atura 
ria structurii stratului de mo- 7emperatu 
lecule aderente despărțite de Fig. 20.1. 


zone de rezistenţă redusă. | a i 
La bisultură de molibden, de exemplu, straturile de suli alunecă ușor 
unele peste altele (legături slabe), în timp ce moleculele de S2Mo aderă 
puternic de metal, acoperind complet suprafeţele metalice, inclusiv rugo- 
ui îmbunătăţirea calităților unui lubrifiant se utilizează adesea adi- 
tivi, care reprezintă adaosuri de substanţe chimice în cantități eseriie mici 
Aditivii pot îi antigripanţi, de onctuozitaie, inhibitori de oxidare, pentru pre- 
siuni extreme și antispumanţi. TE 
Aditivii antigripanţi se folosesc pentru lubrifianţi care lucrează în sul 
diții de pericol de gripare, ca: angrenaje pseudoconice și elicoidale, la 
rodaj etc. | 
Aditivii de onctuozitate măresc proprietăţile de onctuozitate ale lubri- 
fiantului (de exemplu, fosiaţi alchilici). | da a stie 
Aditivii de presiune extremă măresc presiunea maximă pe care o poate 
suporta un lubrifiant. st TR 
Ca aditivi se utilizează și grafitul coloidal, cît și bisultura de molibden, 
datorită proprietăţilor lor de onctuozitate. 
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Comportarea chimică a lubrifianţilor se referă la stabilitațea lor din punct 
de vedere chimic, problemă importantă î n ceea ce privește perioada după 
care un ulei trebuie schi In urma alterării uleiului, el produce rezi- 
duuri care produc uzuri corozive și abrazive ale pieselor cu care acestea 
vin în contact, 

Punctul de injlamabilitate este temperatura la care uleiul încătzit se 
aprinde. El se determină conform STAS 5489-56; pentru uleiuri minerale 
este între 150” și 200 *C. 

Punctul de congelare este temperatura la care lubrifiantul nu mai curge. 
Prezintă interes pentru maşini frigorifice, avioane etc. Se determină î. 
ilorm STAS 39-56 și variază între —25* și —5*C la uleiuri și între —409 
și -+27 *C la unsori. 

Punctul de picurare este o caracteristică a unsorilor și reprezintă tem- 
peratura la care unsoarea începe să picure sub acțiunea greutății i ct 
Se determină conform STAS 37-—49. Unsorile consistente, de calitate supe- 
rioară, au un punct de picurare ridicat. 

Conținutul în acizi liberi nu trebuie să depășească 0,07% (STAS 92-49). 
Conţinutul în apă (5 TAS 24-50) prezintă interes la ungerea cu fitil, cînd 
un conţinut de 0,05%, influențează defavorabil absorbţia ; apa favorizează 
de asemenea formarea nămolului și mic șorează onctuozitatea. Conţinutul 
de cenușă este limitat între 0,02 si 0,29%, întrucît un conținut ridicat de 
cenușă duce la uzura fusurilor și a cuzineţilor, 

folosirea lubrifiantului corespunzător fiecărui. loc de ungere în parte 
are o mare importanţă funcţională si economică. i 

Uleiurile minerale Lu standardizate în STAS în 3 categorii; 

a) uleiuri de mașini ș i motoare ; i | 

b) uleiuri de cilindri 

c) uleiuri speciale. 

Uleiurile de mașini și motoare sînt impare în patru erupe, în funcţie 
de indicele de viscozitate (Dean-Davis). Simbolul “acestor uleiuri 
cuprinde 3 ciire, ultimele două ei o nliid valoarea medie a viscozității 
îi "E ja DO, iat prima, grupa uleiului. Astfel, grupa | are simbolul 109 
și reprezintă uleiuri fără condiţii de indice de viscozitate ; grupa 200 are 
indicele DD min.40; grupa 300 are indicele DD min.60, iar grupa 400, 
min.90 | 

Uleiurile de cilindru utilizate la ungerea cilindrilor mașinilor cu aburi 
au numărul precedat de litera C, numărul indicînd temperatura de infla- 
mabilitate în *C (de exemplu, C 265 sau C 315). 


La uleiurile speciale literele indică întrebuinţarea, cifrele zecilor de mii, 
miilor și sutelor indică temperatura căreia îi corespunde viscozitatea și 
cifrele zecilor și unităţilor reprezintă viscozitatea în “E (de exemplu, 
Tb 5003, Tr 2004). 

Uleiurile de mașini sînt cu atît mai scumpe, cu cât fac parte dintr-o 
grupă cu indicele DD mai ridicat. Prin urmare, nu se vor utiliza uleiuri 
din grupele 3 și 4 decît în cazuri bine motivate. 
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Insorile consistente se indică prin litera U urmată de un număr ce 

reprezintă punctul de picurare (de exemplu U-65). Există și unsori con- 
e a pu la care literile indică întrebuințarea iar numărul, punctul 

re (de exemplu, RUL 100). 
Se va indicații privind utilizarea corespunzătoare a uleiurilor și 
standardizate : 
Pentru ungerea Eee lor utilajelor industriale se folosesc uleiuri din 
grupa 100, obținute din țițeiuri neparafinoase. Alegerea uleiului corespun- 
zător din această j grupă se face în iuncție de sarcinile de lueru ale lagă- 
rului și în funcție de anotimp, şi anume viscozitate mare în cazul lagă- 
relor care lucrează la sarcini mari și un ulei mai vîscos vara și mai fluid 
iarna. 

Ulciurile din grupa 100 sînt folosite și la ungerea lagărelor de vehicule 
de cale ferată, 

Peniru motoare Diesel sc folosesc uleiuri din grupele 200 și 300, iar la 
motoare cu aprindere cu scînteie, uleiuri cu bază E cinta din grupa 
400, care prezintă o stabilitate mai mare în timp. 


Pentru ungerea angrenajelor, uleiul se alege în funcție de E da roților, 
și anume la viteze mari se aleg uleiuri cu visc ozităţi mai mici și invers (pen- 
tru a reduce pierderile prin frecare cu lubrifiantul). De sei obibă Viscozi- 
atea uleiului ales crește cu duritatea flancului dintelui roții dinţate. 

Unsorile uti ia E ui ungerea rulmențţilor sînt U65 (1 55*0); 
U'80 (fat 050); 1] 100 ia < 750) şi RUL 100 (îs 115*0). Uleiurile 

tiiizate cu precădere sînt : 106, 302 și 403, în funcție de turația și condițiile 
de tal aria ale rulmentului. 

Pentru a putea alege între ungerea cu ulei și cea cu unsoare este utilă 
o comparaţie intre uleiuri și unsori, Din această comparaţie rezultă urmă- 
toarele avantaje și dezavantaje ale uleiurilor şi unsorilor : 

Avantajele aa permit turații mai mari, au o stabilitate mai mare, 
menţin « calitățile lubrificatoare la temperaturi mai ridicate și mai scăzute 
decîi unsorile, asigură frecări mai reduse (deci cuplele cinematice unse cr 
ulei au un randament inai mare). 

Dezavantajele uleiurilor : etanșarea mai dificilă și dispozitive de ungere 
mai complicate. 

Unsorile prezintă avantajul unei etanșări mai simple (ctieodată lagărul 
poate funcționa și fără etanșare) și a unor do aiii a de ungere simple. 
În schimb, unsorile au stabilitate redusă a cali ităţilor lubrificatoare, nu ung 
la tem peraturi înalte și joase, au îrecări interne mai mari deci cuplele 
cinematice unse cu unsori au un randament mai scăzut și o insensibilitate 
mai mare (nu pot îi utilizate în aparate de precizie). 


( OnSuni ul de lubritianţi crește cu viteza tusului. Astfel la Un fus, avind 


eg zi "fus rot tindu- ce CU w= 200 catia acea [a 16.5 cm3/oră ulei. 


Pentru a economisi uleiul, după folosire acesta se filtrează și se tratează 
eventual și chimic. Deoarece în timpul funcționării uleiul este supus degra- 


20.3. 
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dării (distrugerii unor lanţuri de molecule), datorită unor procese de oxi: 
dare, condensare, cracare și polimerizare, uleiul folosit și regenerat este de 
calitate inferioară. 


DISPOZITIVE DE UNGERE 


„Clasilicare, Meloda de ungere depinde în primul rînd de felul frecării care 
se poate realiza în lagăr (fluidă, semitluidă), de condiţiile de funcţionare 
și întreținere ale mașinii, de tipul mașinii, de felul lubrifiantului etc, 

În tabela 20.3 se indică dispozitivele de ungere uzuale utilizate în con- 
strucţia de mașini. 


Tabelul 20.3 
Clasificarea sistemelor de ungere 


- Ungătoare cu bilă 

OSII —Ungătoare cu pîlnie 

Pentru unsoare —| _ *. 
consistentă —Ungătoare cu arc 


Diferite 


Sisteme de  — —Pe bază gravitațională  —prin picurare 

ungere 
a PI —cu fiti] 

—Pe bază de capilaritate - ȘI 

cu pernilă 


Pentru ulei = 
—cu inel 


—prin barbotare 
—Cu antrenare mecanică —|— sub presiune 
—prin sculundare 
—prin ceață 


Cu unsoare consistentă se ung cele mai multe lagăre cu rulmenţi, cît și 
lagăre cu alunecare supuse la sarcini reduse și care funcționează cu viteze 
perilerice reduse. În multe cazuri, pentru ungerea cu unsoare consistentă 
nu se utilizează dispozitive de ungere speciale, ci se umplu 2/3 din volu- 
mul carcasei cu unsoare. 

Ungătoarele cu bilă (gresoare) (fig. 20.2) sînt standardizate în 
STAS 1116-50 în 3 categorii: tip A — ungător cu cap; tip B — ungător 
cu guler și tip C — ungător îngropat. Pentru împiedicarea pătrunderii 
impurităților în lagăr, orificiul de ungere este închis printr-o bilă apăsată 
de un arc. Alimentarea se face cu o presă numită tecalemit, care învinge 
iorţa din arc și introduce unsoarea în lagăr. 
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Fig. 202, Fig. 20.3. 


Ungătoarele cu pilnie (stautere) standardizate în STAS 748-49, permiti 
introducerea lubritiantului în lagăr prin înșurubarea capacului umplut cu 
unsoare (fig. 20.3). 

În locul ungătorului cu pîlnie se poate utiliza și un dop filetat, înșurubat 
în fus. 

Ungătorul cu pîlnie prezintă dezavantajul că pentru asigurarea ungerii, 

pîlnia trebuie înșurubată periodic. Pentru a evita aceasta se utilizează 
ungătorul cu arc, reprezentat schematic în iigura 20.4, la care unsoarea 
este împinsă continuu de către un arc. 
Ungerea cu ulei se poate executa, în unele cazuri, introducîndu-se perio- 
dic uleiul cu ajutorul unei căni, în orificiile de ungere. Acest sistem fiind 
neproductiv este aplicabil doar în cazurile cînd cantitatea necesară de ulei 
şi locurile de ungere este redusă. 

Ungătoarele cu fitil (STAS 749-49) realizează ungerea prin absorbirea 
uleiului pe baza capilarităţii din rezervor în lagăr (fig. 20.5). Suportul 
ungătorului are un orificiu care permite controlul asupra picurării con- 


tinuie a uleiului. Avantaj — fitilul filtrează uleiul ; dezavantaj — unge 
și după oprirea fusului, deci consum mărit de lubrifiant. 
Ungerea cu perniță (îig. 20.6 — schematic) aplicată îndeosebi la osiile 


de vagoane este o variantă a ungătorului cu fitil. Perniţa este apăsată 
pe fus cu niște arcuri. 

Ungerea cu picurător cu ac permite reglarea cantităţii de ulei ce intră 
în lagăr, cît și oprirea ungerii la oprirea mașinii. 

Ungerea cu inel (fig. 20.7) este una dintre cele mai eficace metode de 
ungere, asigurînd atît o ungere abundentă cît și economică, în sensul că 
se oprește automat la oprirea mașinii. Inelul se sprijină pe fus, în partea 
superioară (în cuzinet fiind practicată o fereastră) și la partea inferioară 
atîrnă în baia de ulei. Cînd fusul se rotește inelul antrenează uleiul și-l 
introduce între cuzinet și fus, d 
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Inelul poate îi dintr-o bucată sau din două bucăţi asamblaie. în secţiune, 
inelul are de obicei forma dreptunghiulară (netedă sau cu zimţi, pentru 
mărirea debitului de ulei), dar poate îi și trapezoidală (mai bine), circu- 
lară, semicirculară etc. Inelele sînt standardizate în STAS 773-5]. 

Ungerea cu inel mobil nu este posibilă în următoarele cazuri: la turaţii 
sub 60 rot/min, cînd nu este eficace; la turaţii foarte mari (11 > 3600 
rot/min) cînd stropește uleiul; la arbori cu axa înclinată sau verticală ; 
cînd forța acţionează de jos în sus (din cauză că în acest caz se introduce 
uleiul pe suprafaţa portantă a cuzinetului ceea ce nu este recomandabil — 
v. $ 21.2.6); de asemenea, nu se poate utiliza ia mașini supuse la șocuri 
mari și la vehicule. În asemenea cazuri se poate utiliza ungerea cu inel 
fix (fig. 20.8, a). Uleiul antrenat de inel este introdus în lagăr cu ajutorul 
unui răzuitor, 

O soluție nouă de inel fix este cea din figura 20.8, b la care pe arbore 
este montată fix o bucșă cu un guler care intră în baia de ulei și unge 
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cuzineiul 2. Construcţia are avantajul că evită uzura fusului, contactul 
avind loc între bucșa 1 și cuzinetul 2, 

Citeodată în locul inelului mobil se utilizează un lănţișor, care prezintă 
însă dezavantajul că necesită o fereastră mai mare în cuzinet în schimb 
asigură un debit de ulei mai mare. 

Ungerea prin barbotare (stropire) se utilizează de exemplu pentru unge- 
rea lagărelor la unele motoare cu combustie mici, la care biela are la capă- 
tul de jos un îel de lingură, care pătrunzind în baia de ulei, stropeste 
uleiul și unge astiel lagărele. 

Ungereu sub presiune este de obicei o ungere centratizată realizată prin 
pompe de ungere, de obicei, cu roți dințate, care asigură atît o ungere abun- 
dentă cit și o circulaţie a lubrifiantului, necesară răcirii. 


DISPOZITIVE DI ETANSARE 


Clasilicare. Descriere. Datorită faptului că se utilizează în construcția de 
mașini diterite fluide, se impune etanșarea elementelor care conţin sau 
prin care circulă aceste fluide. Etanșările au rolul, pe de o parte, de a 
împiedica scăpări de Huid și, pe de aită parte, de a împiedica intrarea 
unor corpuri străine în spaţiile în care se găsesc fluide (de exemplu praf 
sau alte impurități în lagăre). De aceea etanșările constituie o problemă 
de o importanță deosebită, care prezintă încă și astăzi — cu toate că 
există o mare varietate de soluții — o serie de probleme. 

Etanșările se pot clasifica din diferite puncte de vedere (tabelul 20.4). 

In figura 20.9 se indică schematic cîteva tipuri de tenașări fixe utilizate 
în construcția de mașini și aparate (conform STAS 6984-64). 

Etanșările fixe se folosesc pentru ctanșarea pieselor în repaus relativ 
cum sînt etanșările de la capacele vaselor care conţin diferite fluide. 
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Elanșările trebuie să satisfacă o serie de condiţii. ca: etanșeitate ridi- 
cată ; durabilitate mare ; coeficient de frecare scăzut pentru ca pierderile 
de putere, încălzirea și uzura etanșării să fie mici (în cazul etansăriloi 
semimobile și mobile); simplitatea tehnologiei de fabricație. de monta i și 
intreținere ; siguranţă în exploatare. Ă i ii 
Si inportanță deosebită o prezintă etanșsările în cazul lagărelor. Numai 
uheie lagăre cu alunecare, unse cu unsori consistente cu viteză joasă și în 
carcări reduse, nu se etanşează. A al iai 
in unele cazuri, etanșările nu se montează numai spre exteriorul lagărului 
sâut carcasei, ci și spre interior. Astiel, lagărele reductoarelor se etanşează 
ȘI spre interior (de obicei atunci cînd ungerea rulmentului se face cu îuiisoa re 
consistentă, în timp ce ungerea roților dințate din reductor se e Sl Ala 
utei prin imersiune ). | că iaca: 
Etanșările prin contact direct au dezavanta jul că reduc randamenti 
lagărului din cauza frecării, în schimb sînt simple, Etanșările cu ine] de 
Sal (fig. 20, Ai d) se utilizează pînă la viteze v=45 m/s “Si cel aul 
Di mea - Q PA ra da b aid: a up tf | ? SP i . - Rd A EA ! Ă Ti ALA 
a cla arbori rectificaţi); ele se folosesc în special la lagăre unse 
„in locul inelelor de pîslă se utilizează mansete de piele sau cauciuc spe- 
cial, care pot îi utilizate la viteze pînă fa 10... 15 m/s (fig 90 10,5), la 
lagăre unse atît cu ulei cît și cu unsoare. Etansările cu manșelă. tabula 
astiel montate încît fluidul etanșat să acţioneze pe suprafața de contact 
dintre manșetă și arbore, mărind asttel presiunea și deci și ctanșarea, iii 
itanșările fără contact (îig. 20.11) prezintă avania jul unui ratidameni 
ma! ridicat, în schimb sînt mai complicate si necesită o prelucrare. „recisă. 
Labirinţii și renurile sînt de diferite forme si tipuri în. funcţie «fe viteză 
ȘI poziţia arborelui. Labirinţii și renurile se umplu CU unsoare consis e 
în felul acesta asigură o etanșare mai bună. pi ta ii iiciă 
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Etanșările bazate pe folosirea forței centrifuge (cu disc aruncător) se 
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bazează pe azvirlirea uleiului, împiedicînd ieșirea lui. Uleiul azvirlit de 


discul de azvirlire este colectat și trimis înapoi în carcasă (fig. 20.41, e) 
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Se uțilizează adesea etanșări combinate : cu labirinţi și inele de pisi 
sau inele de piele (fig. 20.11, d). | 

Pentru etansare interioară se uțilizează labirinţi. sau mai adesea discuri 
de azvirhre. 

In ultima vreme se utilizează și rulmenţi cu etanșare proprie. În acest 
caz rulmeniul se umple din fabrică cu lubrifiant, care trebuie să dureze atii 
timp cît poate funcționa și rulmentul. 

în continuare sînt prezentate unele etanșări speciale de o construcție 
mai complexă. | 

Ftanșarea cu inel şi arc (îig. 20.12) este realizată de inelul metalic 2, 
apăsat de arcul elicoidal 4 pe bucșa 7. Inelul 2 rotindu-se o dată cu arborele, 
alunecă pe bucșa / şi creează o etanșare cu joc frontal. Etanșarea este 
completată cu membrana de cauciuc 3, care la un capăt este fixată de inelul 
metalic 2, iar la celălalt capăt este apăsată pe aroborele 6 de șaiba 7. 

Scăpările de fluid prin jocul frontal dintre inelul metalic 2 și bucșa 
sînt elanşate de inelul 5. Arcul 4 are un rol dublu: pe de-o parte asigură 
contactul dintre bucșa 7 si inelul metalic 2, iar pe de altă parte compen- 
sează uzura etansării. 

Inelul 2 se execută din materiale plastice sau dintr-un aliaj de antifric- 
țiune. Bucșa 1 se execută din oţel, suprafața de frecare fiind polizată și 
strict perpendiculară pe axa arborelui. Pentru a nu deforma această supra- 
faţă, bucșa 1 se va introduce în butuc cu ajustaj alunecător, iar șuruburile 
de fixare ale capacului vor îi strînse ușor. 

Pentru a elimina orice posibilitate de rotire a membranei 5 în raport 
cu inelul 2, rotire care s-ar putea produce din cauza forțelor de frecare 
dintre inelul 2 și bucesa J, în inelul 2 se fac niște crestături care se între. 
pătrund cu niște crestături analoage practicate în șaiba 7. 

Ftanșşarea cu inele prevăzute cu burduf indicată în figura 20.13 este com- 
pusă din burduful 7, care constituie elementul de etanșare. Inelul 2 cu 
frecate frontală este apăsat de arcul 3, fie direct pe umărul arborelui — 
varianta /, fie pe o piesă intermediară 4 — varianta ŢI. 
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Fig. 20.13. Fig, 20.14. 


Etanșarea ermelică cu zăvor hidraulic (etanșarea hidraulică) funcţionează 
cu lichide (ulei, apă etc.). În figura 20.14 este prezentată o astfel de etan- 
șare. Prin conducta A se introduce lichid (de obicei ulei) cu o presiune 
mai mare decît presiunea fluidului etanșat la ieșirea din ultima etanșare 
a arborelui. Lichidul se scurge pe lîngă butucul găurit 1, care îmbracă 
arborele atît spre dreapta, cît și spre stînga. Deoarece singurul loc de comu- 
nicație între partea dreaptă și stingă este tocmai jocul dintre butucul găurit 
și arbore și deoarece pe aici se -scurge ulei cu presiune mai mare decît a 
îluidului ce scapă în spațiul B prin etanșare, este evident că fluidul este 
oprit aici. În spațiul B se strînge fluid cu presiunea egală cu presiunea 
fluidului ce trece prin ultima etanșare (de obicei labirint), împiedicînd orice 
scăpare de fluid, ultima etanșare devine astfel periect închisă. 

Uleiul care se scurge în partea dreaptă este colectat de racordul C, iar 
cel ce se scurge în partea stingă de racordul B. Racordurile B și C sînt 
în legătură cu un rezervor. 

Calculul elementar al etanșărilor cu manșete constă în determinarea pier- 
derilor prin frecare și a încălzirii etanșării. Forţa de frecare între manșetă 
şi arbore este: 


Fz=yndbp, (20.4) 
unde : 
p este coeficientul de frecare între manșetă și arbore; 
d — diametrul arborelui ; 
b — lățimea manșetei. 
Momentul de frecare este : 
Mp=Fp 3. INmm]. (20.5) 
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Puterea pierdută prin frecare care se transformă în principal în căl- 
dură este: 


6 
Pp=10 Mo [kW]. (20.6) 
Presiunea p dintre manșetă și arbore constă din presiunea po datorită 
tensionării inițiale (la montaj); presiunea p, datorită presiunii fluidului etan- 
șat (presiune care se exercită direct pe suprafaţa de contact dintre manșetă 
și arbore) și presiunea suplimentară p datorită presiunii fluidului etanșat 
pe suprafața de trecere între suprafața de sprijin a manșetei pe arbore 
și corpul manșetei : 
P=PytbrtPse (20.7) 


Relaţiile pentru determinarea acestor presiuni sînt indicate în literatura 
de specialitate [21]. 


'B. LAGĂRE 


Lagărele sint organe de mașini care preiau forțele radiale şi axiale ale 
unui arbore căruia îi permit mișcări de rotație sau de oscilație în jurul 
axei sale. | 

Lagărele se împart în două categorii fundamentale, în funcție de felul 
jrecării : lagăre cu alunecare și lagăre cu rostogolire. 

Lagărele se mai pot clasifica din punctul de vedere al direcției forței 
față de axa lagărului, în lagăre radiale numite de obicei pur și simplu 
lagăre, la care reacţiunea este perpendiculară pe axa lagărului (fig. 2141) 
și lagăre axiale sau crapodine, la care reacţiunea este dirijată după axa 
lagărului (fig. 21.2). 
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Există și lagăre combinate care pot prelua conco- 
mitent, atît sarcini axiale, cît şi sarcini radiale. Ase- 
menea lagăre sînt mai frecvente în categoria lagă- 
relor de rostogolire. 

După poziția fusului pe arbore, lagărele pot fi 
frontale sau de capăt și intermediare. 

Notă: În afară de lagăre, care permit arborelui 
numai rotirea în jurul axei sale, împiedicînd celelalte 
mișcări (cuple cinematice inferioare de rotaţie) au o 
largă utilizare în construcţia de mașini ghidajele, care 
împiedică rotirile, dar permit o deplasare de-a lungul 
unei axe (cuple cinematice inferioare de transla- 
ție). Deoarece ghidajele se studiază pe larg în cadrul unor discipline de 
specialitate, ele nu sînt cuprinse în programa cursului de organe de mașini. 
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LAGĂRE CU ALUNECARE 
INTRODUCERE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Lagărele cu alunecare prezinlă o mare varietate de forme, clasilicarea 
lor fiind prezentată în tabelul 21.1. 

Domeniile de utilizare ale lagărelor cu alunecare rezultă dintr-o compa- 
rație a avantajelor și dezavantajelor acestora în rapori cu lagărele cu rul- 
menţi (v. și $ 22.1.1). Astfel lagărele cu alunecare funcţionează cu zgomot 
și șocuri mai reduse; sînt mai ieftine (de obicei); au gabarit radial mai 
redus, fiind de obicei din două jumătăți ; permit un montaj și demontaj 
ușor; amortizează șocurile și vibraţiile, datorită stratului continuu de 
lubrifiant. 

Lagărele cu alunecare prezintă și o seamă de dezavantaje ca: îrecare 
mare la pornire ; lungimi de obicei mari; consum relativ mare de lubri- 
fiant ; coeficienţi de frecare mai mari (în special în lagărele cu frecare 
semitluidă). 

Pentru a corespunde scopului, lagărele trebuie să fie rezistente și suticient 
de rigide ; să asigure contactul dintre fus și cuzinet în tot lungul fusului 
(la fusuri lungi această condiţie se realizează prin lagăre oscilante); unge- 
rea să se facă în bune condiţii și să existe posibilitatea recuperării lubri- 
fiantului ; să existe posibilitatea corijării uzurii cuzinetului ; să permită 
evacuarea căldurii din lagăr (din această cauză, lagărele se construiesc cu 
o suprafaţă mare); cuzinetul să fie rezistent și să se uzeze mai ușor decti 
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Tabelul 21.1 
Clasificarea lagărelor cu alunecare 


—radiale 

—După direcția sarcinii —|—axiale (crapodine) 
-—radial-axiale 
—cu lubrifiant lichid 


—cu lubrifiant semisolid 


—După lubrifiantul folosit — 
—cu lubrifiant solid 


—cu lubrifiant gazos 


l.agăre cu 


: —prin cădere liberă 
alunecare 


a Ti | —prin capilaritate 
îi După sistemul de alimentare — i 


cu lubrifiant —prin presiune 


—autolubriliante 


R sir —cu sarcină constantă 
—După felul sarcinii -—] 


—cu sarcină variabilă 


—După poziţia fusului Sa Capa 


pe arbore —intermediare 

iusul ; întreţinere simplă și icitină ; diferenţe reduse între dilatările pieselor 
componente ale lagărului, pentru a nu modifica prea muli jocul iniţial; 
sarcina din lagăr să nu cadă pe linia de despărțire dintre corp și capac. 


„ CALCULUL LAGĂRELOR 


Introducere. Interacțiunea dintre fus și cuzinet dă naștere unei presiuni 


de contact, iar fusul este solicitat și la încovoiere. Datorită frecării dintre 
ius și cuzinet se produce și încălzirea lagărelor. Prin urmare, lagărele vor 
trebui dimensionate asttel încît temperatura lor să nu depășească o anumită 
valoare care ar putea duce la griparea fusului în cuzinet. La calculul lagă- 
relor la gripare va trebui să se țină seama de felul frecării. La lagăre la 
care nu se realizează îrecarea fluidă, ci doar o frecare semifluidă, calculul 
la gripare se execută cu ajutorul unor relaţii aproximative, deoarece feno- 
menul irecării semiiluide este încă insuficient cunoscut și studiat. La lagăre 
la care se realizează îrecare fluidă, calculul la gripare este înlocuit printr-uă 
calcul hidrodinamic, care permite determinarea unor mărimi ca : jocul dintre 
ius și cuzinet, debitul de lubrifiant ce trece prin lagăr, temperatura lagă- 
rului, viscozitatea lubritiantului etc. 


.2. Calculul de rezistență al îusurilor lagărelor radiale. Sarcina considerată 


uniform repartizată pe fus poate îi înlocuită printr-una concentrată la mijloc 
(fig. 21.9). 
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ţia lagărelor unor mașini și utilaje. SI a 8 2 a ză E |& = a 2 | 
| c a Dap Si . E cip a , | a a 9 CEA = 9 Ati) = | 
„Deoarece apar două feluri de solicitări, încovoiere și presiune de contaci, i IE „e “a 3 Es e E. --z | 
pentru a stabili solicitarea periculoasă se scrie condiţia de capacitate por- | 3] 5 18 Boa | SE Ea [e | Sase | e | 
tantă egală la cele două solicitări : | | zl 5 |9 E|sa ză & Ss | |Sal S s 53 Sea | 
| 3 Bre | Asa | ae a |&a PA eat Saal 
i 7 Ea | 323 fa 56 S51lEe 95| SSB e ae | 
ndio zi; 3 a O coc Ve a 3 Te 3 sa se sad zii si E cs e al 
P=ldp = 2 | 3 ce i ui 9-0 = d e er e | | Ata, ||| e 4 
< 9 | 
sau : N mama MI it ii Ei ii Re VO Dati Toti rit tac ză , 
[si E 
ai (2) a i 
l TOai EEE o a il 
ae de za, data € c = EI pi ] Fi) ţ 
a = V 65 er (21.3) = | =ga le 2 | 85_] 
i iz) E int 3, &p 5 3 o = | 
zf d sr : SI: E 3 -_ că “a „SI "5 & & | 
Valoarea er reprezintă deci condiţia ca lagărul să lucreze la limită la = ES N = o Clt So "E 
i A Pa We A 1.3 PI Di _ Sa , - = BEcă e SA FI, 
ambele solicitări. Această valoare se compară cu valoarea admisă pentru îsi 2 | e 3 | a8 SE la [8 E i iai 
lagărul respectiv, pe baza tabelului 21.2. SI Di a oa | 985 19 |s Zoe 3 |. 3% |] 
Ţ A PI a Ș i ema E sa Sata ări y i ma Sam A DE i 
j Numai în cazul lagărelor oscilante se pot admite valori 1> 2, întrucit | 3 ge Sa i Et ST Oză 5 sâs 3 ş e | 
p a Ep AREA peri aa A . luni . i iza ! Su a a AD ora 3 S CD ta n O i 
in acest caz cuzinetul poate urma înclinarea tusului și deci presiunea de-a i a E Sa EI = ia = sole a 0 pe uim | 
lungul fusului se poate repartiza uniform. De obicei se admit valorile înfe- Di | E-E Sel Sua |aEla | reg sua | 
rioare ale lui A (din tabelul 21.2) pentru lagăre în care se realizează frecare e | So] Seo esse | ss | se] 
iluidă și valorile superioare pentru lagăre cu frecare semifluidă. | EREI ARC 
cae ae mut ee, A 


2 


i 
i 
i 
| 
| 
| 
| 
| 
i 
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La compararea lui A cu e, ales se pot ivi 3 cazuri : 

1) Dacă A ales este egal cu he, înseamnă că fusul poate lucra la limită 
la ambele solicitări și este indiferent pentru care din cele două solicitări 
se dimensionează iusul. 

2) Cazul A dep este posibil dacă P> p Sau Gia. Prima posibilitate 
nu este admisibilă, întrucît p trebuie să fie cel mult egal cu p,. Prin urmare, 
în acest caz un fus calculat la presiune rezistă și la încovoiere. Deci aseme- 
nea fusuri se calculează numai la presiune cu relaţia : 


F=pld=p = de. 


Notind D= eul 
FP=p Ad, 


Sadu : 
E | 
d=| pa (21.4) 


5) Cazul A > dep este posibil numai cînd p< P,. Prin urmare, în acest 
az un fus calculat la încovoiere rezistă și la presiunea de contact. Deci 
asemenea iusuri se calculează numai la încovoiere cu relaţia (21.1): 


4 m 3 

dr mi: aul, 

de unde : | 
md3 
F= 16194- 
; I : 
Înlocuind F ==A se obține : 
F ad? | c [E 


Sau : 


In cazul lagărelor pentru îusuri intermediare calculul se execută numai 
la presiune, diametrul fusului rezultîind pe baza calculului arborelui. 

Pentru calculul unor fusuri cu forme speciale se utilizează unele arti- 
ficii. Astfel, iusul sferic se calculează reducîndu-l la un fus cilindric, avînd 
diametrul de calcul dez=0,9 d (fig. 21.4). 

Fusul sferic astiel redus se calculează ca și fusul cilindric la încovoiere, 


presiune și gripare, folosind aceleași relații [= 047 ; 
[să 
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Tabelul 21.3 


Presiuni admisibile la crapodine 
(valori informative) 


Material 


Fontă/oțel moale 
Bronz/oţei moale 
Compoziţie/oţel moale 
Bronz/oțel călit 
Compoziţie/oţel călit 

Oțel călit/oţel călit 
Lignofol/oțel (uns cu apă) 


= 
= DOO AUR N 
N = OOOUIUW 


Fig. 21.4. 


21.9.3. Verilicarea lagărelor cu îrecare semilluidă la gripare. Dacă se aplică 
pentru simplificare, la lagăre cu frecare semifluidă relația Amonton- 
Coulomb, atunci puterea pierdută prin trecare este: 


PA = 0, (21.6) 


sau puterea specitică pierdută este : 
(917) 


Precum se vede, puterea pierdută depinde de produsul po. În literatură 
se indică valoarea limită admisibilă a acestui produs (po), pentru diierite 
tipuri de mașini, condiții de ungere și materiale, sau se indică valorile 
admisibile ale lui p și o, ca în tabelul 21.2: 


pu Sp): (21.8) 

La verificarea la gripare, cînd reacţiunea F este variabilă, în relaţia (21.8) 

se introduce valoarea medie a reacţiunii Fmea. 

24.9.4, Calculul diametrului pivoților lagărelor axiale. Lagărele axiale (crapodi- 
" “nele) sînt supuse la presiune de contact, care se calculează cu relația : 


p=23 Pa (21.9) 


Valorile presiunilor admisibile la crapodine sînt indicate în tabelul 21.3, 

Considerînd că puterea pierdută prin frecare s-ar consuma numai în uzură 
si scriind condiţia ca aceasta să fie unitormă, egală cu uzura admisibilă 
(constantă), se poate scrie relaţia : 


Ps = ku poss = Const. (21.10) 
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Fig. 21.5. 


Admiţind w și p=const. se obține : 


A | 
Ma (21.11) 


astiel încît la rx=0 (în centrul pivotului) rezultă p „= %, ceea ce practic nu 
se poate accepta (fig. 21.5). 
Piootul inelar (iig. 21.6) evită acest neajuns, întrucît zona centrală, unde 


presiunile sînt mari, este îndepărtată. Se admite de obicei d; = (0,2....0,25)d 
Presiunea medie este : 


ERE AIE d-d, 
. 2 (22) 1dmb (e= =). (21.12) 
4 i 


Verificarea la gripare se execută de asemenea cu relaţia 


; (21.8) pentru 
viteza medie a suprafeţei de contact, 


SSN 


Fa(07... 015) 
h=[2..3]f 


Fig. 21.6. Fig. 21.7. 
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Piootul canelat (îig. 21.7) din punct de vedere funcţional poate îi consi- 
derat ca un pivot inelar, avînd 2 inele. Dacă se consideră că forţa care 
acționează pe un inel este F/z, atunci presiunea medie este : 

To | 
a E PS (21.13) 
„TR 
Z SI (d2— d) d 

Se ia de obicei d= (1,2—1,6)d;, 

Inelele se verifică și la încovoiere. Ținînd seama că sarcina se repar- 
tizează neunilorm pe inele se recomandă să se admită la pivoții canelați 
presiuni de contact mai reduse decît cele admise la pivoții cu o singură 
suprafaţă de sprijin (v. și tabelele 21.2 și 21.3). 


5. Teoria hidrodinamică a ungerii. S-a constatat în mod empiric că prin 


ingerea fusurilor se reduce uzura și crește randamentul mașinii. Iniţial 
s-a considerat că acest fenomen se datorește înlocuirii frecării de alunecare 
printr-o frecare de rostogolire, moleculele de lubrifiant rostogolindu-se între 
cele două suprafețe în mișcare relativă. Și cum coeficientul de frecare de 
rostogolire este mult mai mic decit cel de alunecare, explicaţia părea satis- 
făcătoare. S-a constatat însă un fenomen care contrazicea această ipoteză : 
coeficientul de recare scădea cu creșterea turaţiei (la frecare semifluidă, 
VIB 21.10), 

Teoria hidrodinamică a ungerii explică în felul următor frecarea fluidă, 
respectiv forinarea filmului continuu de lubrifiant dintre fus şi cuzinet : 

Cînd tusul se pune în mișcare, o parte din lubrifiant care aderă la fus 
se mișcă cu el. Datorită jocului dintre fus și cuzinet, secţiunea prin care 
circulă fluidul este variabilă. In stratul de lubrifiant va lua naștere o pre- 
siune (îig. 21.8 și fig. 21.9) care va ridica fusul și-l va deplasa în sensul 


„mișcării, în timp ce fusul în repaus are contact direct cu cuzinetul și axele 


lor verticale coincid (fig. 21.9). 

În felul acesta, datorită presiunii din stratul de lubrifiant fusul este 
purtat de acesta. Fenomenul este asemănător cu cel al aripii portante de la 
avion. De altfel, la fusurile lu- 
briticate cu aer forța portantă 
ia naștere chiar în stratul de aer. 

S-a arătat mai sus că în stare 
de repaus se produce un contact 
direct între fus și cuzinet. Prin 
urmare, la pornire nu se poate 
realiza frecare fluidă, ci o fre- 
care semitluidă sau chiar limită. 
in această perioadă coeficientul 
de frecare este mare. Cu crește- 
rea vitezei unghiulare, coeficien- 
tul de frecare scade repede pînă 
la o anumită limită, denumilă 


24:20, 
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Repaus Demaraj cu fre - 


urate redusă 
care uscată 


urate mare => 


Centrul 
Peuz/petulu, 


A „Jocul în 
PS /agar 


” Excentri - 


4 Grosimea Arumul 
crtate inimă 3 pet - centrului fusului 
cufe! de ulei 
Fig. 21.9. 


critică, pentru ca apoi să crească iar, însă lent (fig. 21.10). Asupra variaţiei 
lui p, influențează atît viscozitatea lubrifiantului, cît și presiunea. 

Zona din stînga punctului critic (fig. 21.10) corespunde îrecării semi- 
fluide (rugozitățile se întrepătrund). Punctul critic reprezintă o situaţie de 
trecere : la mici variații ale turaţiei, viscozității sau presiunii, variază felul 
frecării. În zona din dreapta punctului critic se produce frecarea fluidă. 

Din figura 21.10 rezultă că frecarea îluidă este un fenomen stabil, întrucit 
regimul de frecare se reglează în mod automat. Astfel dacă din anumite 
motțive crește frecarea, lagărul se încălzește și viscozitatea lubrifiantului 
scade. Dar cu scăderea viscozității scade coeficientul de frecare, ceea ce 
readuce automat lagărul la regimul său permanent de funcţionare. 
Calculul lagărelor pe baza teoriei hidrodinamice a ungerii. Așa cum s-a 
văzut, frecarea fluidă se caracterizează prin aceea că suprafeţele solide 
care-și transmit încărcările exterioare și care se găsesc într-o stare de miș- 


care relativă sînt complet separate printr-un strat continuu de lubrifiant. 


Apariţia acestei elice se datorește existenţei simultane a 3 proprietăţi ale 
ansamblului, și anume : 

a) mișcării relative a suprafeţelor 
solide ; 

b) variaţiei distanţei dintre suprafe- 
țele solide ; 

c) viscozităţii lubrifiantului, fără de 
care stratul portani de lubrifiant este de 
neconceput. 

Deoarece efectul viscozității este pre- 
dominant, se pot neglija forțele de iner- 
ție și greutatea fluidului. 

În cele ce urmează se va presupune 
că fluidul aderă perfect la pereţii piese- 
lor, datorită fenomenului de adsorbţie și 
că grosimea peliculei este suficientă 


/ 


Fig. 21.10, 


ii 
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pentru a presupune că piesele sînt 
complet izolate de către lubrifiant. 
in acest caz frecarea depinde nu- 
mai de viscozitate, iar mișcarea 
este supusă legilor hidrodinamicii. 

Se mai admite că presiunea și 
viscozitatea sînt mărimi indepen- 
dente, ceea ce nu este exact, însă 
permite simplificarea calculelor, ca- 
re în cazul contrar devin extrem 
de complicate și că în regim per- 
manent, temperatura și densitatea 
sînt constante. 

Se admite, de asemena, într-o 
primă aproximație, că presiunea nu 
variază de-a lungul fusului și că 
viscozitatea este constantă (urmînd a se introduce ulterior coeficienţi de 
corecție). 

Într-un fluid în mişcare, datorită viscozităţii lui apar tensiuni de alune- 
care. Mărimea acestor tensiuni este dată de formula lui Newton și 
reprezintă raportul dintre iîorța T necesară pentru deplasarea relativă a 
celor două suprafețe și aria acestora A: . 


Fig. 21.]1. 


(21.14) 
unde : 
n : i . INSI, 
7 este viscozitatea dinamică |z|; 


. 3 . . în 
ui —- viteza fluidului la distanţa y de axa „|n 


Curgerea lubrifiantului între îus și cuzinel poate fi asimilată cu curgerea 
unui fluid între două suprafeţe, avind viteza relativă o (fig. 21.11). 

Ipoteza că presiunea nu variază de-a lungul fusului este valabilă dacă 
suprafaţa perpendiculară pe planul xy este infinită și deci în sensul axei z 
nu se produce o mișcare a fluidului (acestei ipoteze i se zice, de aceea, 
ipoteza curgerii în plan). 

De asemenea, din cauza grosimii reduse a stratului de lubrifiant se poate 
neglija și mișcarea în direcția y. Prin urmare se poate considera curgerea 
ca unidimensională, numai după asa. 


Pe baza acestor ipoteze se obține pentru variaţia presiunii de-a lungul. 
celor două suprafețe (v. Cursul de mecanica fluidelor): 


Rm h 


dp 
IP —6qp Pa, (21.15) 


Unde him este grosimea stratului de Îluid în secțiunea unde p== Pmax (fig. 21.8). 


524 i | ORGANE DE MAȘINI 


Notă: Relaţia (21.15) se obţine și din ecuaţia generalizată a lui 
Reynolds: 


e, si - — ps —. P OP | _ 5 Si sai [> € Fi 8 
3x (a L |n p = | 2 pUy î. (ȘI (pl) + 6 E (p0zh)-+- 12h Sp 


pe baza ipotezelor simplificatorii amintite, 
unde : 
este viscozitatea dinamică ; 
p —— densitatea; 
Uxs Uz — vitezele după direcţiile x, respectiv 2. 
Relaţia (21.15) confirmă condiţia pusă inițial că între două suprateţe 
paralele în stratul de lubrifiant nu se produce presiune hidrodinamică, deci 
nu se poate realiza portanţa hidrodinamică. 
Intr-adevăr, în cazul suprafeţelor paralele, cînd h=const. rezultă : 
a 


poata const. 


Integrînd, se obține : 
fă 3 VA 


Dacă lubrifiantul nu este introdus sub presiune și nici nu iese cu supra- 
presiune, atunci la capete p=0, atit pentru x=0, cît şi pentru x=a 
(fig. 21.8). Introducînd aceste valori limită în relația (21.17) se obține: 


pP=Ră+ Ro, 


R=kR2=0 și p=0, 
Dacă lubritiantul este introdus cu o presiune suficientă pentru susținerea 
fusului se obțin lagăre cu sustentație (portanță) hidrostatică, 
Pentru realizarea portanţei hidrodinamice este necesar ca grosimea stra- 
tului de lubrifiant dintre cele două suprafeţe în mișcare relativă să varieze 
(îig; 218). 


21.2.7. Calculul lagărului radial cu lrecare îÎluidă. în lagărul radial variația 


grosimii stratului de lubrifiant se realizează de la sine datorită jocului 
dintre ius și cuzinet (fig. 21.12). Creșterea presiunii din stratul de lubri- 
fiant ridică fusul și mărește secţiunea de trecere dintre fus și cuzinet. 

Forţele hidrodinamice sînt dirijate după normale la fus ; componentele lor 
verticale duc la ridicarea fusului, iar cele orizontale la deplasarea fusului 
în lagăr. Poziţia relativă a fusului în cuzinet, cît și variaţia presiunii sînt 
indicate în figura 21.12. 

In cele ce urmează se utilizează următoarele noțiuni și notații (fig. 21.12): 

, Ă c i A 
c=R—r — jocul radial; p = pe jocul relativ ; 


fa i e ._. Fe 
e=C—hy — excentricitatea absolută ; e= ea excentricitatea relativă, 
Excentricitatea relativă se mai poate scrie (introducînd valorile lui e și co): 


a Pe tina e a ji 
UDA 


(21.18) 
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Variatia reală | 
2 presiunii 


Variația presiunii 
În /poteza fngimii 
mfinrte 


Fig. 21.12. 


Pentru determinarea presiunii într-un punct oarecare din strat Ja un 
unghi q față de linia centrelor se scrie valoarea presiunii h a stratului de 
lubrifiant. 

Din figura 21.12 rezultă : 


h = R—r cos — e cos (n—q). (91,19) 
Deoarece n este foarte mic, cos yazl și ca urmare : 
h= R—r—e cos (n—qp) =0+-e cos g, 
sau : 
h=c (l+e cos 9). (21.20) . 


jnălțimea secţiunii la care h=hm va avea loc la unghiul 9=q,, (îig. 21.12), 


deci : 


hm =C( le cos) (24491) 


inlocuind valorile lui h și hm în relația (21.15) și ţinînd seama că 
dx==rdg, rezultă : 


dp Smfow 
E e a E a usele — cos 9); 
rd Că (|-ke cos q)5 se (cos Di 00 d) 
e mA ce alu ial 8 (91.92) 
dp 42 (| -t-s cos oi 
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Integrînd relaţia (21.22) în limitele e. pînă la q la m=const. şi w=const. 
se obține valoarea presiunii într-un punct al lagărului : 
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6 ÎN e (COS p,,—C0S e) de 
42 de (I-recosg)i 


Din îigura 21.12 se vede că componenta verticală a presiunii care creează 
portanța este : 


p, (21,93) 


Pav = P, Cos |r—(9+q,)]. (21.24) 
Forţa portantă elementară în punctul corespunzător unghiului 9 ese :: 


IF = rp a de. (21.25) 

Integrînd expresiile componentelor verticale în limitele în care există 
forțe hidrodinamice de la ei Și pe, cît și de-a lungul fusului în ipoteza unei 
repartiţii uniforme a presiunii hidrodinamice se obține forța portantă F£ a 
lagărului : 


EI Gmwlr Ș lite n, Se. N 8 (COS p—cos cp) dep , 9 i ă 
Fa Cosa — (9+0,)] dp Catania (21.26) 


In realitate fusul nu este infinit și, prin urmare, presiunea hidrodinamică 
variază de-a lungul lui și uleiul curge pe la capete (presiunea la capele este 
nulă). Admiţind o repartiție parabolică a presiunii hidrodinamice se poate 
scrie : 


Po Pot | 22) | (21.27) 
unde : i 
5 1 RER 
Vas ir Piti (21.28) 


a —— coeficient care depinde de e; 


2 —— coordonata după lungimea fusului, 
Prin urmare, forța portanță în acest caz rezultă din integrala triplă : 
Ea 
___ 6mor 2 (* E (COS 4, — COS 4) | 22) i 
riste 70 IND A a NI cos (+) do . (isa coase dpY 1 — 7] |dz. (21.29) 
3 


Pentru reducerea calculelor relația (21.29) se scrie sub 


o lormă simpli- 

licată, utilizindu-se coeficientul adimensional de portantă $ avind forma : 
! 
a 


6 9 fra 8 (COS pp, — cos 4) az)? R 
zii =) Me cos (9-+9,) dp (| -ke cos g)5 i: Yi _ 7 |z pas) 
3 | 
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8 i z Fig. 21.13, . 
g E E, 
, 8 E PA | 
| 
6 — ai | Ş Ş 
i Fig. 21.14. 
| 
4 i, a e 7 iii sa 28 | 
zi li 
ILL 
4 - - iii 
| fii 
Si pa aaa aa : / II! 
=] Ed 7 Hi 
p|__JA=Z AS PR “ju 
4 A A ai 08 
N ZE CP 
i pr IX 
e 2 2078 
2 04 06 08 Fl! 
Cu această substituție se obține : | 
ri 3] 
ice mal (21.31) 


Valoarea coeficientului de portanță $ se poate calcula cu relaţia [35]: 


(21.32) 


nde C, și Ce sînt funcţii de e și g, q fiind un exponent cu sila pi aa 
si exprimă jegea de variaţie a viscozităţii cu grosimea stratului 


fiani: 


(21.33) 


În locul relaţiei (21.32) pentru calculul lui &+ - la mu 
: i ȘI . . pi cestu a 
î ărginesc domeniul de variaţie al a amei 
care în mod obișnuit mărginesc. (Sag aa jie Les . 
XA trasat variaţia coeficientului de porntanţă $ în funcţie de e și a 
ca parametru A (fig. 21.13). 
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Pentru o valoare g oarecare, valoarea respectivă pentru e sau £ poate fi 


obținută prin interpolare cu ajutorul diagramei din figura 21.14 din care. 


se citesc valorile eo și e; pentru fo și G, (respectiv invers), iar valorile lui e, 
respectiv $ corespunzător se calculează ca relaţiile : 


0) 9, respectiv: = —(3o—6,)9. (21.34) 


21.2.8. Calculul termic al lagărelor. Datorită frecării care se produce în lagăr, 
o parte din energie se transformă în căldură. Această căldură trebuie eva- 
cuată pentru a nu mări prea mult temperatura lagărului. Evacuarea căldurii 
se face pe două căi principial diferite : una naturală și una artificială. La 
rîndul ei evacuarea naturală se lace pe trei căi: prin convecţie, radiaţie 
și conductivitate (prin masa lagărului și a arborelui), dintre care ultima 
se neglijează, fiind mai puţin importantă. Răcirea artificială se realizează 
prin circulația lubrifiantului, necesitînd un consum suplimentar de energie. 

Calculul termic al lagărelor se poate face cu suficientă precizie numai 
în cazul lagărelor cu frecare fluidă, cînd se pot determina parametri care 
intluențează regimul termic al lagărului. 

Căldura generată prin frecare fluidă în interiorul stratului de lubrifiant 
în unitatea de timp (pentru lagăre cu cuzinet îix) este: 


e=80-+ (ei 


“2 v2] 
(7 20 fagi sr 7 d a (a (21.35) 
unde : 
M este momentul de frecare [Nm]; 
A ; nd aptă Ns 
1 — viscozitatea lubritiantului la intrare |: 
Cm —  coețicient [35]. a 
Căldura transmisă prin convecţie și radiație este : 
Q,=a4 (în —t) [W] (21.36) 
sinde : 
A este suprafaţa de contact cu mediul exterior ; 
m — temperatura medie a cuzinetului ; 
tf 
A A, 
Ip — temperatura stratului de lubrifiant în secțiunea minimă ; 
£, — temperatura lubrifiantului la intrarea în lagăr ; 
a —— coeficient de transmitere de căldură ; 
| — W 
aa (1 + 1,7 ww) 6 000 Ea; (21.97.) 
W — viteza curentului de aer în care este plasat lagărul [m/s], 


w> 1 m/s (excepție fac construcții capsulate). 
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Se poate admite pentru calcule de dimensionare că suprafața de contact 


cu mediul exterior A este un multiplu al suprafeţei de calcul a fusului : 


A=z (20... 25)di. (21.38) 
Căldura evacuată de lubrifiant este : 
9, = PCu [Ge (f2—4)+ G, (fa Î )] IW], (21.39) 


unde : 


| 


: di „| Ie 
p este densitatea lubrifiantului Ei: 


C, — căldura specitică a |ubrifiantului [La A 
G, —— debitul de ulei în secţiunea minimă |-— 
y , zi PNI Ra e: „ms 
G, —— debitul de ulei care scapă pe la capetele lagărului | . 
T î 4 îi aa o DEL, 0) 4 e a 
Deoarece îm = E relația (21.39) devine : 
| G, EUR 
Q2= pe (f2—t4) | Get ]* (21.40) 
Debitul de lubrifiant care trece prin lagăr este : 
se su. A ] ian 
Ge+ ia i OCT gs (21.41) 


și, ca urmare, relația (21.40) devine : 


a AR - peuvel Cos (t— ti), (21.42) 


unde : | 
c este jocul radial ; 
Cas — coeficient [35]. 
Fealind căldura dezvoltată prin frecare cu cea evacuată se obţine : 


cita pa A Pe E 3 povcvlCas(ta— ti). (21.43) 


| 

a E: 

Relaţia (21.43). permite calculul creșterii de temperatură într-un lagăr 
în regim hidrodinamic. 

în cazul lagărelor la care nu se realizează o răcire prin circulația lubri- 

fiantului, termenul al doilea din dreapta relaţiei (21.43) se neglijează ; de 

asemenea, în cazul lagărelor la care se realizează o circulaţie și o răcire 

a lubrifiantului, hotăritoare pentru răcirea lagărului este căldura trans- 

portată de lubrifiant, așa că în acest caz primul termen din partea dreaptă 

a relaţiei (21.43) se poate neglija. 
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21.2.9. La dimensionare i ăr frecare îluidă | 
sionarea unui lagăr cu frecare îluidă, calculul se efectuează de 


obicei prin aproximări succesive, deoarece numărul de parametri care ințer- 
vin în luncţionarea unui lagăr sint multipli. In general se dau parametri 
funcționali (sarcina P; viteza unghiulară w) și 'se aleg cei pt Aaa de 
lubrifiantul utilizat (densitatea p, căldura specifică a lubrifiantului e, și 
viscozitatea m la temperatura de intrare î.). Rămina 5 necunoscute care 
trebuie determinate prin calcule de proiectare : diametrul d și lungimea 
fusului 1; temperatura uleiului 72 în secțiunea minimă ; grosimea minimă 
a stratului de lubrifiant fi, sau excentricitatea relativă & și tocul: dela i, 

Ecuațiile echilibrului hidrodinamic Și termic impun două condiții. Rămin 
deci trei parametri nedeterminaţi, fapt care permite efectuarea caleslalui în 
diferite variante. În general dimensiunile geometrice / si d se deduc. din 
condiţiile de rezistență ($ 21.22) și rămîne de determinat un parametru 
ceea ce permite punerea unei condiții de optim, de exemplu grosimi DR mari 
(pentru durabilitate mare), frecări minime, gabarit minim ete. ie cobai 
| Alegerea sistemului de ungere se face în funcție de condițiile de fune- 
[ionare și de posibilităţile constructive. De exemplu la masini unde există 
instalaţii de ungere sub presiune, se va lua un sistem de ungere sub presi urle, 
| la alegerea clasei lubritiantului se va ține seama de indicaţiile de la 
20.2. Pentru precizarea viscozităţii se efectuează de obicei în paratei cal- 
culele de dimensionare pentru două sau mai multe variante de uleiuri şi se: 


„SE mai pot prescrie date pentru grosimea minimă a stratului de lubrifiant, 
pentru a avea siguranţă în funcționare. Conditia este pă 


== Remi SET + Ela, (21.44) 


unde II, și Fa sînt înălțimile maxime ale rugozităților celor două supralete 
conjugate. pi 


azul cînd hm a fost calculat, el trebuie să satisfacă inegalitatea : 


hm > Io fe II SE HI, (2] 45 i 
unde ho reprezintă grosimea straturilor de adsorbție datorită proprietăților 


de onctuozitate ale lubrifianţilor : 
hoz=0,] scria 0,2 VIII, 
Ă Jocurile care intră în calcule se consideră la temperatura de funcționare 
in regim continuu. Jocul relativ la cald se calculează cu relația: 
Ulma i (îm —o), (21.46) 
unde : 
1 este jocul relativ la temperatura ambiantă fo; 
S — coeficient ce depinde de materialul fusului și al cuzinetului cît 
și de construcția lagărului [35], 


a 
| 
| 
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Dacă temperatura de intrare a uleiului fi =1o, relaţia (21.46) devine ţinînd 


- 


pp (fat). (21.47) 


În practică jocul din lagăr se obține în cadrul unui ajustaj, obținîndu-se 
un joc cuprins între două limite, Aa Si Ji. Ca urmare, după efectuarea 
calculului pentru jocul nominal c, lagărul trebuie verificat pentru - jocurile 
extreme. Dacă pentru una din situaţiile extreme rezultă valori ale jocului 
minim sau temperaturi ale uleiului care ar putea prejudicia funcționarea 
lagărului, soluția constă fie în modificarea jocului nominal, fie în adoptarea 
unui ajustaj cu toleranțe mai strînse, 

În mod similar se procedează și la calculul de verilicare al funcţionării 
lagărelor. In acest caz sînt dați următorii parametri : w, p, cos m în, 4,7, 
VW, ham Și se calculează forța portantă F și temperatura uleiului în secţiunea 
minimă fo, 

Calculul se efectuează prin încercări, admiţind o valoare t și luînd de 
pe curba de variaţie a viscozităţii uleiului respectiv cu temperatura (fig. 20.1) 
viscozitatea în dreptul secțiunii minime, mo. 

Cu relația (21.34) și Hgura 21.14 se calculează valoarea lui e, iar cu 
relația (21.33) valoarea lui g. Din figura 21.13 rezultă coeficienții de por- 
tanță o şi e, (pentru g=0 și q=1), iar din relaţia (21.34) rezultă $. 

Cu ajutorul ecuaţiei de echilibru termic (21.43) se determină o nouă 
valoare f cu care se reface calculul pînă cînd noua temperatura f> admisă 
coincide cu suficientă aproximaţie cu temperatura tf» rezultată din relația 
(21.43). Cu valoarea coeficientului de portanță se calculează forța por- 
tantă Fa lagărului (21.31). 


21.3. LAGĂRE AXIALE: CU FRECARE FLUIDĂ 
in) 


Așa cum s-a arătat. mai sus ($ 21.2.6) pentru a putea realiza frecare 
fluidă trebuie să existe o variație a distanţei între supratețele în mișcare 
relativă. Acest lucru se realizează în lagărele axiale prin utilizarea de 
sectoare circulare (segmenţi) . 

În acest caz (fig. 21.15), una din suprafeţe este plană în formă de coroană 
circulară 7, iar cealaltă: este formală dintr-o serie de sectoare circulare 2 
cu un ax comun normal la suprafaţa / pe care se reazemă. Suprafeţele 2 
sînt așezate înclinat față de suprafaţa 7, cu un anumit unghi care poate fi 
fix sau variabil. 


ATARE ASTE st e MUZE EBD REESt aa 7 cs era nesrlerzaa EEE INRIa  EEBEAIRRN 300 a Ec 
î Pr RITA ATIT = reaasea re 
TOT St Ra 9 IE az ŢU Te7R T: le  PEIE: e 
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înclinarea relativă variabilă se poate ob- 
ține fie prin intermediul unor reazeme 
elastice (arcuri), figura 21.16,a, fie asi- 
curind rotația acestora în jurul unui ax 
[îie.21410,0,0), 

Sepmenţii oscilanţi pot fi înlocuiţi, în con- 
slrucții mai simple cu încărcări mai mici, 
printr-o placă comporttnd cîteva șanțuri ra- 
diale care împart suprafața în sectoare 
avînd o anumită înclinare constantă, care 
realizează condiţia pentru formarea stratu- 
i lui portant de lubrifiant (fig, 21. 16, d). 

Calculul lagărelor axiale cu frecare fluidă se bazeazi pe aceleași princi- 
pii ca și la cel al lagărelor radiale. În lucrarea [35] se indică scheme de 
calcul ale acestor lagăre. - a 

La proiectarea unui lagăr axial se dau de obicei următorii parametri 
luneţionali : sarcina F' și viteza unghiulară w, se aleg parametrii ce depind 
de lubritiantul utilizat (densitate p, căldura specifică cp, viscozitate și tem- 
peratura uleiului la intrare m, respectiv îi) cît și grosimea minimă a stra- 
tului de lubrifiarit hm. 


Fig. 21.15, 


Se admite raportul 1=— = [, unde b și [ sînt lățimea respectiv lungimea 
unui segment. 

Ă Ca și în cazul lagărelor radiale ($ 21.2.9), calculele se efectuează prin 
incercări, plecînd de la diferite temperaturi de ieșire fa și luînd de pe curba 


că 
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Fig. 21.16. 
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de variaţie a viscozității uleiului respectiv cu temperatura (fig. 20.1), visco- 
zitatea în dreptul secțiunii minime n, - 

Li RE, Ia 
LD si 


în funcție de g pentru 


Cu relația (21.33) se calculează parametrul g, luîndu-se raportul 
a. + | e 4 x 5 3 7 
Din diagrama din figura 21.17 se citește raportul —* 

h 
raportul ales + == 


i 


- Lă Lă m . aa Lă 
2,5, unde m, este viscozitatea medie a lubrifiantului, Coe- 


iai po A ij h A SO CR Ș RER 
fieientul de încărcare € pentru în =2,D și i=l este : E=0,071. 


[Zi 
Se calculează raza medie a unui segment, admiţindu-se un număr n, de 


segmenţi (713=4...8) cu relația : 


Fm 
fas | Bai 


ZI 9: - 
Y 8mâm ot 


(21.48) 


Lungimea unui segment în dreptul razei medii este : 


) laz-———=b (deoarece 1= 1) (21.49) 


| LL 

Avînd determinate mărimile geometrice r., 1 și b trebuie verificate soli- 
ţiile obținute în sensul dacă raza interioară ri, respectiv raza exterioară ra 
obțin valori acceptibile. kaza ri este: 


4 b 
N=Tm— > 0. 
Urmează verificarea temperaturii admise î» cu ajutorul unor diagrame 


35]. Temperatura calculată trebuie să coincidă în final cu valoarea fe 
[35] ] 
admisă inițial. 


21.4. 
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Lagăre hidrostatice 


în lagărele hidrostatice, portanţa este realizată de forța datorită presiunii 
la care este introdus uleiul în lagăr. In acest scop se practică pe o 
porțiune centrală a suprafeței cuzinetului o adincitură în care se introduce 
lubriiiantul (fig. 21.18). 

Asemenea lagăre prezintă avantajul că au un coeficient de frecare foarte 
redus și constant, independent de turație. De aceea ele se folosesc la 
mașini foarte grele și de turaţii mici, la care nu se poate realiza o susten- 
tație hidrodinamică, ca: mori cu bile, telescoape mari, turbine hidrau- 
lice etc. 

Ele se mai folosesc la pornirea unor maşini de putere mare ca lurbine 
cu aburi și gaz, care lucrează cu opriri dese. 

kandamentul lagărelor hidrostatice este mai scăzut decît cel al lagărelor 
hidrodinamice, datorită consumului energetic al pompei (cu toate că coefi- 
cienţii de irecare în lagărele hidrostatice sînt în general mai mici; s-au 
realizat, de exemplu, valori ale coeficienţilor de îrecare de ordinul a 10%). 
De asemenea, sistemul de ungere și răcire este complicat. 

Lagărele hidrostatice se folosesc și în mașini de turații mai mari unde 
se cere o centrare de foarte mare precizie, ca : mașini-unelte, mașini de 
încercare, deoarece aceste lagăre printr-o construcție adecvată asigură o 
centrare foarte precisă (fig. 21.19). 

In acest scop în cuzinet se practică niște adîncituri (buzunare) care pri- 
mesc lubriliantul prin orificii calibrate. Intre buzunare și paralel cu ele stat 
practicate niște canale pentru scurgerea lubritiantului. Presiunea uleiului 
în buzunare este mai mică decit în canale și este determinată de rezisten- 
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Fig. 21.19. 


țele hidraulice din orificii și de jocurile (interstiţiile) din lagăr. holtirea 
fusului are ca urmare creșterea rezistenței hidraulice a interstițiului fus- 
lagăr și, ca urmare, presiunea în buzunarele din acea zonă spre care este 
îndreptată mișcarea va crește. În direcţia opusă, dimpotrivă, presiunea 
uleiului scade, În felul acesta apar forțe care tind să realizeze o centrare 
a fusului. 

Materialul pentru cuzineţii lagărelor hidrostatice este bronzul (pentru 
evitarea gripării la o funcționare anormală). Adincimea buzunarului se ia 
de 50—100 de ori jocul maxim dintre tus și cuzinet. 

Uleiul circulat prin lagăr trebuie filtrat. | | 

în ultimii ani s-au publicat studii complete privind calculul și construc- 
ţia acestor lagăre. | aa 


=) 


21.5. CONSTRUCȚIA LAGĂRELOR CU ALUNECARE 


21.5.1. Fusurile. Lagărul constă din lagărul propriu-zis și din fus care constructiv 


face parte integrantă din arbore, dar funcţional este o parte componentă 
a lagărului. ) ŞA Ă | PD 
Fusurile cuprinse în lagăre pot avea diferite forme, în funcție de condi- 
jiile funcţionale. Ele pot îi: PER 
- cilindrice, torma cea mai răspîndită (fig. 21.20); | i 
tronconice, formă folosită în special pentru construcția lagărelor com- 


binate ; 


' Rippel C. Harry, Design of hydrostatic bearings, „Machine Design“, nr. 18-—27, 
1963. 


acer 
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„Se inelare, întilnite în special în construcția pivoţilor (fusurilor axiale -- 
île. 21.6) 

— canelate, folosite și ele în construcţia pivoţilor (fig. 21.7); 

ei sjerice, folosite cîteodată pentru sarcini combinate, cînd se cer arbo- 
relui deviații în diferite direcții (fig. 21.4). 

21,5.2. Lagărele. Din puneti de vedere constructiv, lagărele constau în general din 
următoarele părți componente (fig. 21.1): corpul lagărului, cuzinetul, capa- 
cul lagărului, dispozitive de ungere, dispozitive de corijare a jocurilor de 

uzură și dispozitive de etanșare. | 
„Dintre aceste piese, rolul principal îl are cuzinetul, întrucît pe el se rea- 
lizează frecarea. Buna funcționare a lagărului depinde în mare măsură de 
calitatea materialului și a prelucrării cuzinetului. Corpul și capacul lagă- 
rului au rolul de a transmite turidaţiei sarcina primită prin cuzinet de la 
ius, cît și de a primi și conduce spre exterior căldura dezvoltată prin fre- 
carea dintre fus și cuzinet. | 

Jocul dintre ius și cuzinet, modificat prin uzura cuzinetului, poale fi 
reglat cu niște pene de reglare, cu adaosuri montate între corpul și capacul 
lagărului sau cu alte dispozitive de reglare a jocului. Dispozitivele de un- 
gere și de etanșare au rolul de a asigura lagărul cu lubrifiantul necesar, 
respectiv de a împiedica scurgerea lubrifiantului din lagăr sau pătrunderea 
în lagăr a impurităților. 

Există și lagăre care au numai o parte din elementele enumerate. Astiel, 
adeseori lipsește corpul și capacul, lagărul făcînd parte din însuși corpul 
mașinii. In alte cazuri lipsește cuzinelul, dispozitivele de reglare sau dis- 
pozitivele de ungere şi etanșare (la unele lagăre de turație joasă unse cu 
unsoare consistentă) . | 


unei anumite viteze periferice se realizează stratul portant de lubrifiant, 
Totodată, datorită impurităților din lubrifiant se produc uzuri ale supra- 


ii 
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teţelor în mișcare relativă. Deformaţiile elastice ale arborelui și lagărului 


intluenţează și ele regimul de funcţionare. De aceea materialul pentru cuzi- 
neţi trebuie astfel ales încît să permită funcționarea și în regimuri de îre- 
care diferite de frecarea îluidă. Ca urmare cuzineţii trebuie să satistacă 
următoarele condiţii : 

— să asigure un coețicient de frecare minim, chiar la frecare limită 
(proprietăți de antifricțiune); 


— rezistenţă la gripare, oboseală și strivire ; 
să poată disipa căldura rezultată din frecarea fus-cuzinet ; 
— stabilitate dimensională (rezistenţă la uzură, evitarea umtlării etc.); 


— stabilitate fizico-chimică ; 

— adaptare ușoară la condiţii anormale de funcționare (la precizie scă- 
zută de prelucrare, capacitate de înglobare a materialelor rezultate din 
uzură, capacitate de funcționare temporară fără lubrifiant, capacitate de 
rodare etc.); | 

— să asigure aderenţa lubrifiantului la cuzinet ; 

— să se poată executa din materiale ușor accesibile și ieftine, care să 
se poată prelucra ușor prin așchiere ; 

— să asigure economie de spaţiu și întreținere simplă. 

Aceste condiţii, adesea contradictorii, nu pot fi reatizate în întregime. 
În mai mare măsură corespund acestui scop materialele de antitricțiune. Ca 
materiale de antitricțiune se utilizează astăzi o varietate foarte mare de 
aliaje metalice și materiale nemetalice. Iniţial, ca materiale de antifriețiune 
se uiilizau cu precădere compoziţia (staniu-plumb) și bronzul (staniu- 
cupru), bazate pe staniu și cupru, care sînt materiale deficitare. Astăzi se 
constată .o tendință generală de înlocuire a acestor metale în construcția 
cuzineţilor. 

În tabelul 21.4 se prezintă o clasificare a materialelor de antifricțiune. 


| Tabelul 214 
Clasilicarea materialelor de antilricțiune 


A E —lonţă 
--Alia je feroase a ia 
—oţel grafitizal 


—bronz 
- Aliaje neferoase -|-compoziție 
Materiale de —aliaje ușoare 
antifricțiune 


i N IER e: obținute prin metalizare 
— Materiale poroase  — i Ă 
—sinterizate (metalo-ceramice) 
— materiale plastice 
—Materiale sintetice —]—materiale ceramice 
—cărbune grafitic 
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Varietatea foarte mare de materiale de antifricțiune folosite în tehnică 
se datorește pe de-o parte, tendinței de a utiliza materialul cel mai potrivit 
condițiilor de funcționare respective și, pe de altă parte, tendinței de evitare 
a materialelor deficitare (v. $ 1.4). 

În direcţia economiei de materiale deficitare, rezultate bune se obțin și 
prin așa-numiții cuzineţi bi și trimetalici, constînd dintr-un cuzinet de oţel 
sau iontă, ca element de rezistență, în care se toarnă un strat subțire 
de material de antifricțiune. Peniru a reduce și mai mult consumul de 
metale deficitare, materialul de antifricțiune se depune prin metalizare, 
obținîndu-se straturi de cîteva zecimi de milimetri. Cuzineţii bi şi trimeta- 
lici se mai pot obţine și prin laminarea a două sau trei benzi de aliaje dife- 
rite, una peste alta. 

Materialul cuzinetului trebuie și el împerecheai în mod corespunzător 
cu materialul fusului. La cuzineţi din materiale moi, HB < 30 (compoziţie, 
materiale plastice) se pot utiliza fusuri din oțeluri normalizate sau îmbu- 
năţite ; cuzineţii din materiale mai dure (bronz cu plumb, materiale sinteri- 
zate, tontă) trebuie împerecheate cu fusuri dure (călite superficial sau 
cemeritate). 

la alegerea materialelor pentru cuzineţi trebuie să se ţină seama de 


„următorii factori : presiunea p; viteza periferică a fusului o ; produsul po; 


natura lorlelor (constante, variabile, cu șoc); condiții de ungere (abun- 
dentă, slabă); felul frecării (semifluidă, îluidă); materialul fusului (dur, 
moale); sensibilitatea la gripare și uzură. 

Fonta perlitică se întrebuinţează la presiuni și viteze reduse, deoarece 
datorită durității sale ridicate are o capacitate scăzută de adaptare la con- 
diții anormale de funcționare. 

Pentru evitarea încărcărilor pe muchii se recomandă rotunjirea muchiilor 
cuzineților. Suprafeţele conjugate trebuie să fie netede, iar îusurile dure. 

Fonta împerecheată cu oţelul este sensibilă la gripare. Pentru evitarea 
acestui neajuns se recomandă folosirea bucșelor de fontă trase pe fus, care 
să se rotească în cuzineţi de fontă (perechea fontă pe fontă nu este sensi- 
bilă la gripare). 

Oțelul grafitizat are o structură de ferită cu grafit și perlită lamelară, 
ceea ce se obține printr-un tratament termic corespunzător. Are caracte- 
ristici superioare bronzurilor. 

Bronzurile. Bronzul cu staniu (Bz 14T STAS 197-60) are o seamă de 
calități : rezistă la temperaturi ridicate, la presiuni mari (p-< 15 N/mm2) 
și viteze mijlocii și este rezistent la șocuri. Totuși, fiindcă constă din mate- 
riale deficitare (Cu și Sn), acest tip de bronz nu este recomandabil a se 
utiliza, putînd îi înlocuit cu succes cu o serie de bronzuri de înlocuire. 

Bronzurile cu staniu-zinc și cele cu staniu-zinc-plumb (STAS 197-60) 
înlocuiesc cu succes bronzul cu staniu (Bz 14), fără a avea în compoziţia 
lor decît o cantitate relativ redusă de staniu (3—9%). Aceste aliaje s-au 
dovedit, în exploatare, superioare aliajelor cupru-staniu de tipul Bz 14T. 
Pentru a economisi bronzul se pot utiliza cuzineți bimetalici cu un strat 
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subțire de bronz, grosimea stratului fiind aproximativ a= (0,1... 0,025)d 


(d —- diametrul fusului). E 
Bronzurile cu aluminiu (Bz AL7 T, Bz AL9T și Bz ALI0T STAS 198-49) 
pol înlocui cu succes bronzul cu staniu, fiind superioare acestuia în ceea ce 
priveste rezistența la uzură și coroziune. Prezintă însă neajunsul unui coe- 
ficient de dilatare mai mare, duritate mai mare și pericol de gripare. | 
Bronzurile cu plumb rezistă la presiuni (ps 25 N/mm?) și viteze mari 
(o << 12 m/s), precum și la șocuri și solicitări variabile, In schimb sint 
scumpe (necesită cupru electrolitic) şi turnarea lor este diiicilă, prezentind 
pericol. de licuaţie. Bronzul cu plumb mai prezintă neajunsul că este dur, 
din care cauză se utilizează adesea soluția turnării de compoziție într-o 
relea de bronz. Se folosesc în construcții de lagăre bimetalice, atit din 
cauză că nu sînt suficient de rezistente, cît și pentru a face economie de 
aliaj. Cele mai importante aliaje sînt (conform STAS 1512-50) : bronzu- 
rile cu plumb binare (Bz Pb), ternare (Bz Sn Pb) și speciale (BzXxPb), 
care conţin pe lingă Cu, Sn și Pb și stibiu, aluminiu, fosfor etc. | 
Fiind scumpe nu se folosesc decît acolo unde este strict necesar, și 
anime la motoare cu combustie internă, turbine cu aburi, pompe de mare 
presiune etc, | ) 
Aliajele de metale ușoare (aluminiu și magneziu) se caracterizează 
printr-o sensibilitate redusă la uzură și impurități, în schimb au un coeti- 
cient de dilatare mare, ceea ce impune jocuri inițiale (la rece) relativ mari 
între fus și cuzinet. La încărcări și viteze mari, pentru a reduce coeticien- 
tul de dilatare se utilizează aliaje de aluminiu cu siliciu (Alcusin). Se pre- 
feră fusuri călite și rectificate. Deoarece sînt sensibile la gripare se reco- 
mandă împerecherea lor cu fusuri dure; din aceeași cauză se impune O 
ungere abundentă. 

Compoziția este un aliaj staniu-plumb standarizat în STAS 202-604, în 
două categorii : compoziţii cu bază de staniu (Y-Sn 83; Y-Sn 80 și Y-Sn 10) 
și compoziţii cu bază de plumb (Y-Pb98 și Y-Pb70). Există și compo- 
ziții de bază de zinc, argint și cadmiu. 

Compozițiile sînt aliajele cu cele mai bune proprietăţi de antitricțiune, sînt 
insensibile la gripare, uzură și impurițăți ; nu rezistă însă la șocuri puter- 
nice. Compoziţia pe bază de staniu rezistă la presiuni mari (ps N/mm”) 
și viteze pînă la 5 m/s și are o înaltă capacitate de rodare, permiţind îixa- 
rea (înglobarea) particulelor dure (rezultatele uzurii) care există între tus 
și cuzinet. Jocul în lagăre este de ordinul 0,5-—19%. Compoziţia se utilizează 
în cuzineţi bimetalici. Ținind seama că compoziţia nu aderă bine la oţei 
pentru a asigura legătura dintre compoziție și suport, pe acesta se pre- 
văd canale de diferite forme (fig. 21.21). 

Deoarece staniul este deficitar, compoziția pe bază de staniu s-a înlocuit 
prin compoziţie pe bază de plumb. Aceasta are proprietăți de antitricțiune 
și capacitate de adaptare comparabile cu cea pe bază de staniu, este însă 
mai puţin rezistentă. 

Compoziţia pe bază de zinc de tipul Zn ALI4CulT și ZNnALIOCulT 
este insensibilă la gripare și uzură, are un coeficient de conductivitate ter- 
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cuzineţi (Zinal), care a dat rezultate satistăcătoare. 
Se utilizează i unele compoziţii. cu metale alcaline ca: sodiu, calci 
(Banmetal) care permit presi îns) Ara Nea act 
Materiale poroase se pot obține prin metalizare, depunîndu-se pe supra- 
fața cuzinețului un strat poros, care prezintă remarcabile proprietăți de 
antiiricțiune, sau prin sinterizare. Aia. 
se si alge dt cd î aaa dau presarea unei pulberi metalice ( pul- 
) [ ni mari Și printr-o încălzire ulterioară în 

cuptoare cu atmosferă protectoare (s sinteri zare), Din acest ultim motiv 
acestor materiale Zi se spune și materiale me -talo-ceramice. Ele au o largă 
răspîndire pentru realizarea de diferite piese mărunle. Pentru TRIB 
cuzineţilor se ua pulberilor metalice pînă la 5% grafit (s î obi iitie fier 
sau bronz grafitat) sau se adaugă diferile materiale a CC, care alunci 
cînd temperatura fusului crește „free carea devine uscată) se topesc, ies ui 
pori și asigură astfel ungerea. În locul grafitului în ultimul timp se utili- 
zează ca material de adaos bisulfura de molibden. Materialul sinterizat 
este poros, mărimea porozităţii depinzînd de presiunea la care a lost su- 
pusă pulberea. Datorită porozităţii care atinge 10—409%, din volum, aceste 
materiale pot absorbi o mare cantitate de lubrifiant, pe care îl cedează apoi 
în timpul funcţionării pri n încălzirea cuzinetului, datorită» fenomenelor 
capilare. În felul acesta, materialele sinterizate se pot folosi în lagăre 
la care ungerea nu se poate executa în condiţii satisfăcătoare, dacă 
(p.0) a 02 Nm/mm? s. După un timp de funcţionare, porii se îmbiesesc. 
Atunci, cuzineţii se fierb în leșie și se introduc apoi într-o baie caldă de 
lubrifiant. Rezistă la presiuni pînă la 7N/mm? şi viteze pînă la 4 m/s 
(unse). | | tă 
Grosimea cuzineţilor metalo-ceramici se ia (0,1... 


.0,2)d, (d — diame- 
trul fusului), ) ( diame 
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Materialele sintetice pelă pentru fabricarea lagărelor sînt : a Ta 
lele plastice ter E Ana i termoplastice și unele materiale speciale (căr- 
bune grafitic, resulfit) ; i. astă categorie se pot introduce și die 
i cauciucul. 

Mctoeia lol plastice termorigide folosite la construcţia cuzineților sînt 
produse ienolice cu inserții sau umpluturi dc materiale textile sau de lemn. 
în primul caz se obline textolitul (de 3 tipuri : cu înserţie de țesătură, de 
fire textile și de fişii mărunte) și în al doilea caz, lignofolul. 

Materialele plastice prezintă următoarele avantaje : sînt ieftine și ușor 
accesibile, au proprietăți de alunecare bune, amortizează șocurile, nu sînt 
sensibile la pripare, dar au și o seamă de dezavantaje, și anume : conduc- 
livitatea termică scăzută și tendință de umflare în apă și ulei. Datorită 
conductivității termice reduse, lagărelor din masă plastică trebuie să li 
se asigure o răcire activă. De asemenea, datorită tendinței de umilare lagă- 
rele trebuie să fie construite cu un joc mai mare (4... 5%). 

Ungerea lagărelor cu cuzineţi din materiale plastice se execută cu 
unsoare, cu ulei sau cu emulsie de ulei în apă. 

Testolitul suportă presiuni pînă la 25 N/mm? și viteze pînă la 5m/s, 
dacă este utilizat în lagăre unse şi răcite cu apă. La noi în țară s-au obți- 
nut rezultate foarte bune cu cuzineţi de textolit la lagărele de laiminoare de 
ta Combinatul siderurgic Reșița. 

lienololul constă din placaj de mesteacăn îmbibat cu rășini sintetice. 
Avind proprietăţi de antifricțiune tot atît de bune ca și textolitul, dar fiind 
de două ori mai ieftin, lienofolui este de preferat textolitului. Presiunea 
admisibilă p< 10 N/mun? (pentru 1 lagăre unse :u apă); la ungere cu ulei 
Da=9...4N/mm2. Grosimea cuzineţilor de. lienofol se ia (0, 05...0,15)d. 

în ultima vreme se utilizează ca materiale pentru cuzineți şi 1 materiale 
plastice fermoplastice, ca : poliainide, policarbonaţi etc. La noi în iară intro- 
ducerea lor în practică este numai la început. 

Aceste materiale au o higroscopicitate ridicată și un coeficient de conduc- 
tivitale termică scăzută, ceea ce limitează folosirea lor. 

Materialele plastice se mai utilizează și în combinaţie cu grafitul sau 
bisultură de molibden pentru obținerea autoungerii, ceea ce asigură o sta- 
bilitate dimensională mai bună și o higros scopicitate mai redusă. 

O soluţie constructivă pentru evitarea nea junsului materialelor plastice 
de a avea o conductivitate termică redusă este aplicarea materialului plastic 
prin îrctare sau prin lipire cu adeziv pe suprataţa fusului, În acest caz, 
fusul astfel protejat se poate roti într-un cuzinet de oţel. Această soluție 
prezini tă avantajul că este evacuată căldura prin lagăr și că uzura ius ului 
este evitată, 

Cauciucul se folosește pentru lagăre de mașini hidraulice, fiind uns cu 
apă. Permite presiuni Pa 1 N/mm2 și viteze periferice mari, pînă la 25 m/s 
(cauciucul dur permite p„5 N/mm2). Este recomandabil în special la tusuri 
care suportă șocuri mari, datorită capacităţii sale de a amortiza șocurile. 

Cauciucul își pierde proprietățile de antifricțiune la temperaturi peste 
65—70*C, din care motiv lagărele cu cuzineţi de cauciuc trebuie răcite 


ÎN R  i i diaaiaaiiiNN  I 
r 
542 “ 


BE PAIE pe TE ROCEPA 


PARCA trees acei masei 


intens, pentru a menţine lagărul la o temperatură joasă. Apa utilizată pen- 
tru ungerea lagărului corodează arborii. Din acest motiv se presează pe 
lus o bucșă de alamă sau de oţel inoxidabil. | 

Materialele ceramice se folosesc în mecanica fină, cât și în utilajul chi- 
mic, datorită rezistenței lor la coroziune. 

Astiel se folosesc pietre semiprețioase (rubine) sau calcaruri sintetice cu 
structură fină lipsite de impurități. 

Un material nou de cuzinet este cărbunele grafitic, format dintr-un ames- 
tec de pulbere de cărbune și de grafii, cu un liant petrolier, comprimat şi 
încălzit la 1600 *C. Materialul obiinut este rezistent și usor Și are ui coe- 
feient de frecare uscată scăzut (p==0,12). Are totodată o conduclivitate 
termică ridicată, o bună stabilitate dimensională și un coeficient de dila- 
tare de 4 ori mai mic decit oţelul. Are în schimb caracteristici mecanice 
scăzute, motiv pentru care cuzineţii din acest material se execută cu pereți 
groși. | 

Un alt material nou este resulfitui, un amestec de grafit sau bisulfură 
de molibden, rășină siliconică și araldit (un adeziv sintetic), presat la 
70*C. Se mai poate utiliza amestecul bisulfură de molibden cu tetrafluor- 
etilenă. Resulfitul nu necesită lubrifiant, rezistă la presiuni, viteze SI tem- 
peraturi mari. | 

Construcţia cuzineţilor (formă, dimensiuni, tip-bimetalici monometalici ) 
depinde de primul rînd de materialul cuzinetului. Astfel cuzineţii de fontă, 
bronz, materiale sinterizate, plastice, ceramice, pe bază de bronz cu plumb, 
compoziţie și unele materiale plastice sînt bimetalici. 

Cuzineţii se execută în formă de bucșă (dintr-o bucată), din două jumă- 
tăți sau chiar din mai mulţi segmenţi (în special cuzineţii din material 
plastic). Cuzineţii în formă de bucșă sînt ma: ieftini, însă nu se pot monta 


i 
| 


decîi la capăt, ceea ce limitează folosirea lor. Bucșele pentru cuzineţi sint 
standardizate în STAS 772-51. Cuzineţii din două părți sînt mai scumpi, 
din cauza tehnologiei lor mai complicate : cele din două jumătăţi se toarnă 
separat, se prelucrează suprafeţele de îmbinare, care se îmbină (prin lipire 
provizorie sau cu un dispozitiv), se prelucrează interior şi exterior si se 
desfac iar. 

Pe cuzineţii care urmează a se căptuși cu material de antitricțiune puţin: 
aderent, se execută prin frezare canale în formă de cozi de rîndunică sau 
se strunjeşte cu avans mare (fig. 21.21). 

Grosimea cuzineților din fontă și bronz necăptușiţi se îa : 

S==0,05 d+5 mm ...0,10d+5 mm. 


Grosimea cuzineţilor ce urmează a se căptuși se ia : 
— cuzinet de oțel s=0,09d+(6...9mm; 
—- cuzinet de fontă s=0,12 d+ (9... 12)mm. 


de oțel îndoită după diametrul fusului respectiv. Grosimea căptușelii de- 
pinde de diametrul fusului și de materialul bucșei sau cuzinetului. 
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Fig; 191.92, Fig. 21.23. 


Peniru a împiedica rotirea cuzinetului în locașul din fagăr se utilizează 
șuruburi, știfturi conice, proeminențe ale cuzineţilor care pătrund în la- 
eat eri, 

Cuzinetul trebuie să asigure pătrunderea și repartizarea lubrifiantului. 
La lagăre cu trecare fluidă suprafața portantă a cuzinetului trebuie să fie 
continuă, fără întreruperi (fără canale de ungere). În acest caz pentru 
repartizarea lubrifiantului se utilizează niște buzunare în partea neîncăr- 
caţă a cuzinetului (fig. 21.22). 

În lapărele la care nu se poate realiza trecare fluidă, se caută să se ob- 
țină pana de ulei pentru realizarea filmului continuu de Tubrifiant prin 
cuzineți avînd forme speciale. Asemenea cuzineţi se utilizează și la lagăre 
cu frecare fluidă cu turaţii mari, pentru evitarea vibraţiilor. Astfel se uti- 
lizează cuzineţii alungiți în formă de lămiie (fig. 21.23,a), cuzineţii cu 
două sau mai multe suprafeţe de contact (fig. 21.93, b), cuzineții CU Sep 
menţi (fig. 21.16,a...c), ultimii în special la construcția crapodinelor cu 
irecare fluidă. 

În cazul fusurilor lungi (4> 1,5) se utilizează cuzineți oseilanți 
(îig. 21.24) standardizaţi în STAS 884-851. 


Fig, 21.04 
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Dispozitivele de reglare a jocului din lagăr au rolul de a micșora jocul 
produs prin uzură, cît și de a asigura coaxialitatea lagărelor unei linii de 
arbore. Dispozitivele de reglare constau fie din plăcuțe (bailagăre) montate 
între cele două jumătăți de cuzineţi, prin eliminarea cărora se micșorează 
jocul, fie din pene sau șuruburi de reglare, care permit apropierea cuzi- 
neților și reducerea jocului. 


Corpul şi capacul lagărului (fig. 21.25) trebuie să fie suficient de rezistente 


și rigide, să asigure o răcire corespunzătoare. 

Calculul de rezistență a corpului și capacului se face în ipoteza simpli- 
ficatoare a unci grinzi static determinate, încărcată cu două forțe concen- 
trate, 


Secţiunea 7: past ea i) = Wri. (21.48) 
Secţiunea 7 : Mi= i a" = Wa; (21.49) 


Pentru corp și capac de fontă se admite, în funcţie de calitatea fontei : 
Digi 25 zică se 00 ÎN ATI 
Soluţii constructive de lagăre. În figura 21.1 s-a reprezentat un lagăr nor- 
mal, foarte răspîndit în construcția de mașini. 

În figura 20.7 este indicat un lagăr cu un inel de ungere. 
În figura 21.24 este reprezentat un lagăr mai lung cu două inele de 
ungere ; fiind lung este în construcție oscilantă. 
În figura 20.8 este reprezentat un lagăr cu inel de ungere fix. Pentru 
s 


— 


a se putea monta inelul de ungere cuzinelul este executai axial din două 
părți. 
L. y 


În figura 21.26 este reprezentată o crapodină cu autoreglare. Forţa axială 


o preia piesa 1 (cuzinet), care se reazemă pe capătul sferic al șurubului 2, 
ceea ce asigură în mod automat paralelismul dintre pivot și cuzinet. Știt- 


tul 3 împiedică rotirea cuzinetului. Pentru a evita înlocuirea întregului 


arbore atunci cînd se uzează pivotul se utilizează piesa 4, care poate îi 
schimbată cu ușurință în caz de uzură. Știltul 9 împiedică rotirea piesei 4. 

Pentru realizarea frecării fluide la crapodine se utilizează segmenţi care 
permit formarea penei de ulei (fig. 21.16). În figura 21.27 este reprezentat 
un lagăr combinat radial-axial cu segmențţi. În această figură 1 și 2 sînt 
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respectiv corpul și capacul lagărului ; 3 etanșarea ; 4 cuzinetul din două 
jumătăţi. Pentru montarea cuzineţilor în lagăr se utilizează piesele 5 în 
iormă de pernițe. Lagărul are două rînduri de segmenţi (6, 7) pentru a 
putea prelua sarcini în ambele sensuri. 


LAGĂRE CU ROSTOGOLIRE 
CARACTERIZARE. DOMENII DE UTILIZARE 


In lagărele cu rostogolire, frecarea de alunecare dintre fus și cuzinet se 
înlocuiește cu frecarea de rostogolire dintre inele și corpurile de rulare. 

Prima încercare de utilizare a rulmenţilor se datorește lui Leonardo 
da Vinci. Totuși introducerea acestora pe scară largă s-a produs abia 
după primul război mondial, cînd industria de automobile, în special, a 
cerut ioarte mulți rulmenţi și s-au creat posibilităţi pentru o fabricaţie de 
masă de înaltă precizie. În prezent se produc anual peste un miliard de 
rulmenţi. 

Lagărele cu rostogolire prezintă următoarele avantaje în raport cu lagă- 
rele cu alunecare : 

a) frecarea este aproape constantă, atit la pornire, cât și în mers stabi- 
lizat, ca urmare nu necesită rodaj (fig. 22.1); 

b) coeficientul de frecare este în general mai redus, deci și încălzirea este 
mai redusă și randamentul mai ridicat ; 

c) au un consum mai redus de lubrifianţi (cu aproximativ 30%), o între- 
ținere și etanșare mai simple ; 

d) îusuri mai scurte, deci gabarit axial al lagărului mai redus ; 

e) joc radial redus ; 

f) evită uzura fusului. 

O comparație între variaţia coeficientului de frecare la un lagăr cu rul- 
ment și unul cu alunecare este reprezentată în figura 22.1, din care rezultă 

clar avantajul lagărului cu rulment în 

ui cazul opririlor și pornirilor dese. 

Coeficienţii de frecare pentru dife- 
rite tipuri de rulmenţi au valori cu- 
prinse în limitele : p=0,001...0,003; 
valori spre limita inferioară pentru 
rulmenţi radiali cu bile şi spre cea 
superioară pentru rulmenţi axiali. 

Lagărele cu rulmenţi prezintă și o 
seamă de neajunsuri : 

d) gabarit radial mai mare ; 

b) unele dificultăți de montaj (mon- 
taj pe la capete); 


Lo 
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c) durabilitate mai redusă ; AI 

d) rigiditate mai mare, deci capacitate de amortizare mai mică ; 

e) rezistență mai redusă la suprasarcini și șocuri ; 
Ph) durabilitate redusă la viteze unghiulare mari. | 

Din cele de mai sus rezultă următoarele domenii de utilizare a rulmen- 
ților ; | 

I) în mașini cu porniri și opriri dese ; 

2) la turaţii și sarcini variabile pe îus ; | 

3) la tusuri avînd viteze periferice reduse ; în cazul vitezelor periterice 
mari sînt mai avantajoase lagărele cu alunecare ; 

4) în mașini cu rezistențe mari de pornire ; SE) 

5) în mașini unde trebuie evitată uzura îusurilor (mașini-unelte, eleciro- 
motoare). ate 

Se evită utilizarea rulmenţilor în cazul lagărelor foarte mari, cu viteză 
unghiulară redusă, a crapodinelor greu încărcate (de obicei peste 2 000 kN), 
a lagărelor cu viteză unghiulară foarte înaltă, cînd durabilitatea rulmen- 
tilor este foarte redusă (la w=2 000 rad/s, durabilitatea unui rulment este 
sub 500 de ore) și a lagărelor agregatelor supuse la vibrații în stare de 
repaus, deoarece corpurile de rulare produc dejormaţii plastice în inele. 

Rulmenţii au o largă răspîndire în construcția de mașini și aparate, asi- 
gurînd randamente mari și cost de întreținere redus (aproximativ cu 30% 
mai redus decît la lagărele cu alunecare). Ei se execută în masă în uzine 
specializate într-o gamă foarte largă de mărimi, de la diametre de un 
milimetru pînă la diametre care depășesc 4 metri şi mase de la 0,5g la 
3,5 tone. = 2 ) 

La noi în ţară se execută o gamă largă de rulmenţi. Fabricile producă- 
toare de rulmenţi din ţara noastră sînt Uzinele „Rulmentul“ din Brașov și 
Fabrica de rulmenţi din Birlad. 


CARACTERISTICILE RULMENȚILOR 


Rulmenţii constau din următoarele părți componente : inelul exterior, 
inelul interior, corpurile de rulare și colivia. Inelul interior este soli- 
dar cu fusul și cel exterior cu carcasa (fig. 22.2); între inele se găsesc 
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corpurile de rulare : bile, role scurte (1,/d,< 2,5); role lungi (1-/d,> 2,5), 
ace (d-s£5mm), role conice, role butoi, role conice butoi role înfășurate 
(fig. 22.3). Ele sînt distanțate între ele cu ajutorul coliviei, pentru evitarea 
îrecării dintre corpurile de rulare. ae Cheii ei 

Există rulmenţi la care lipsește colivia (de exemplu cele cu ace), sau la 
care lipsește un inel (îig. 22.4). Unii rulmenţi au și unele elemente speciale 
ca ; bucșe conice de montaj, piese de etanșare ete. 

Fiecare tipodimensiune de rulment este standardizată printr-o serie de 
citre și litere, simbolizarea utilizindu-se la marcare, la notarea în desene 
tehnice, la precizarea comenzilor și a livrărilor cît si în literatura tehnică, 

Prin simbolizare se precizează : mărimea rulmentului (diametrul inte- 
rior), seria, tipul (forma inelelor Și a corpurilor de rostogolire), caracteristici 
speciale și gradul de precizie. Simbolurile suplimentare se indică numaj 
atunci cînd sînt cerute de condițiile de iuncționare și montare. Simbolul 
de bază se separă de cele suplimentare printr-un interval. 

Simbolul de bază cuprinde : simbolul tipului de rulment, simbolul seriei 
de dimensiuni și simbolul alezajului, 

Simbolul tipului este format dintr-o cifră sau din una sau mai multe 
litere ; seria de dimensiuni se simbolizează prin două cifre. Mărimea aleza- 
jului se notează în simbolul rulmentului imediat după simbolul seriei ast- 
fel: pentru diametre pînă la 9 mm este o cifră care reprezintă diametrul 
în mm; pentru diametre între 10 și 17 mm se utilizează următoarele Sim- 
boluri : 10 mm — 00; 192mm — 01; l5mm — 02: 17 mm —— 03 ; pentru 
diametre între 20 și 495 mm inclusiv, simbolul constă din două cifre, care 
reprezintă diametrul împărțit prin 5; pentru diametre peste 495 mm, aleza- 
jul se simbolizează printr-un număr care este chiar diametrul care se des- 
parte de simbolul alezajului printr-o linie oblică. 

Exemplu de simbolizare : rulment radial cu bile pe un rînd (6), seria 
mijlocie-îngustă (03), diametrul interior 90 mm (18) — simbol 6318. 

Simbolurile pentru clasele de precizie ale rulmenţilor sînt: pO -_ clasa 
de precizie cu toleranţe considerate. normale (nu se include în simbolul 
rulmentului ); 
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P6 — clasa de precizie cu toleranțe mai strînse decît cele normale ; 

P5 respectiv P4 — clase de precizie cu toleranțe mai strînse, 

Dimensiunile principale ale rulmenţilor radiali și radial-axiali afectate 
de abateri sînt: diametrul interior și exterior, lăţimea inelului. interior și 
exterior, lățimea de montaj a rulmenților radial-axiali și paralelismul feţe- 
lor trontale ale inelului interior. 

La rulmenţii axiali sînt afectate de abateri, diametrul interior al inelului 
fix şi diametrul exterior al inelului liber. 

Pentru a asigura precizia de rotire a rulmenţilor se prevăd o seamă de 
abateri limită la precizia de rotire. Astiel, la rulmenţii radiali și radial- 
axiali se prevăd abateri limită pentru : 

a) bătaia laterală pe dorn a iețelor frontale ale inelului interior ; 

D) bătaia radială a inelului interior și exterior ; 

€) bătaia laterală a căii de rulare a inelului interior și exterior. 

La rulmenţii axiali se prevăd abateri limită pentru : 

a) bătaia axială a căii de rulare : 

b) bătaia radială a căii de rulare. 

La diametrul interior şi exterior se prevăd abateri limită atit la dimen- 
siunea nominală cîț și la diametrul mediu e AR 


dna td 


min 
2 


În STAS 5115-61 (Rulmenţi. Clase de utilizare) sînt stabilite două clase 
de utilizare pentru rulmenţi. Rulmenţii din clasa de utilizare | se vor uti- 
liza cu precădere, în timp ce rulmenţii din clasa de utilizare 2 se vor evita 
pe cît posibil. 

Sînt excluși de la folosire (numai cu aviz special S.I.C.R.) rulmenţii osei- 
lanţi cu bile; rulmenții cu ace; rulmenţii cu role înfășurate etc. (Wotă,. 
S.L.C.R. — Serviciul de îndrumare și control pentru rulmenţi). 
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22.3. CLASIFICAREA RULME NȚILOR 


|22.3.1. Introducere. Rulmenţii se pol clasifica din mai multe puncte de vedere. 


În tabelul 22.1 se indică o clasificare a rulmenţilor. 

Din punct de vedere constructiv, rulmenţii se clasifică după forma COrpu- 
rilor de rulare (Ş 22.9), după numărul rîndurilor de corpuri de rulare, 
după seria rulmentului și după forma suprateţei interioare a inelului exte- 
rior. | 

Rulmenţii se construiesc cu unul sau două rinduri de corpuri de rulare 
și foarte rar cu mai multe rînduri, 

La același diametru nominal interior, rulmenții pot avea diferite diametre 
exterioare, lățimi de inele și diametre ale corpurilor de rulare. Raportul 
între mărimile acestora și diametrul interior este indicat de către seria 
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Tabelul 22.1 


Ciasificarea rulmenţilor 


—radiali 
E Ata , RR: —radial-axiali 
— După direcția sarcinii — 


principale —axial-radiali 


—axiali 
—Dilă 
—rolă 
Că i —ac 
—După forma corpurilor — 


de rulare —rolă butoiaş 


—rolă conică 


Rulmenţi — —rolă înfășurată 


—suprauşoară 
-foarte ușoară 
—După serie —|—ușoară 


—mijlocie 


—grea 


—cilindrică 


—După forma suprafeţei —|—sterică (oscilant) 
interioare a inelului ex- ciiieă 
terior dc tiat 


rulmentului. Astiel, STAS 1678-50 prevede următoarele serii : supraușoară, 
foarie ușoară, ușoară, mijlocie, grea, nedeterminată, diametre anormale și 
gabarite mici. | 

În figura 22.5 se indică o comparaţie între rulmenţii din cele 3 serii 
uzuale (ușoară, mijlocie și grea). 

După forma suprafeței interioare a inelului exterior rulmenţii se clasi- 
fică în: 

— rulmenţi la care suprafața interioară a inelului este cilindrică ; 

—- rulmenţi oscilanți, la care suprafața interioară a inelului exterior 
este rică ; 


— ulmenţi conici, la care suprafaţa interioară a inelului exterior este 
Sării, 
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29.9.2. Rulmenții radiali cu bile sînt rulmenții cei mai răspîndiți (fig. 22.6). Pe 


lîngă sarcina radială pot prelua și o sarcină axială, care însă nu trebuie să 
depășească 70%, din sarcina radială neutilizată. Rulmențţii utilizați pentru 
sarcini axiale mari vor îi cu colivie masivă. 
La acești rulmenţi diametrul bilelor este dp 220,3 (D—d), iar numărul 
2 d 
de bile z=22,9 Fr: 


unde : 
D este diametrul exterior al rulmentului ; 
d — diametrul alezajului inelului interior. 
Pentru a se asigura o rulare ușoară, raza canalelor de rulare re se ia 
ceva mai mare decît raza rp a bilei : roz21,03 ro. 
Coliviile se execuţă de obicei din tablă prin presare, cele două jumătăţi 
îmbinîndu-se prin nituire. Pentru viteze peste 15 m/s sau sarcini axiale 


mari se utilizează colivii masive din alamă, bronz, textolit, lignolol satg 
din materiale plastice poliamidice. 


22.8.8. Ruimenții oscilanţi. În cazul arborilor e rigizi (la care înclinarea geo- 


metrică a fusului în lagăr este pînă la 5.10” * rad), cât și atunci cînd se. 
admit imprecizii de monta j ale Îrelba se utilizează rulmenţi oscilanți 
(fig. 29.7). Aceștia constau de obicei din două rînduri de bile sau role 
butoi, inelul exterior avînd calea de rulare sferică, iar cel interior două căi 
de rulare. Și acești rulmenţi pot prelua sarcini axiale, care reprezintă însă 
numai 20% din sarcina radială neutilizată. 


| 92.9.4, Ruimenţii radiali cu role cilindrice (fig. 22.8) pot prelua la aceleași dimen- 


siuni, sarcini cu 70% mai mari decît rulmenţii cu bile. In schimb, nu pot 
prelua sarcini axiale. Rolele pot fi ghidate de către inelul interior 
(îig. 99.8, a), de inelul exterior (fig. 22.8, b), de către un inel și pe o parte 
de către celălalt inel și cîteodată ghidarea se produce în ambele inele. 
Rulmenţii radiali cu role se folosesc în special la sarcini cu șocuri, cele 
cu role scurte Ja viteze unghiulare mari, iar cele cu role lungi, la viteze 
unghiulare reduse. Pentru arborii mașiniilor- Bes se utilizează rulmenţi 


Fig. 22.6. Fig. 227. 
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Fig. 22.8. 
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cu role cilindrice pe două rînduri, care datorită detformaţiei mici sub sarcină 


asigură o conducere de mare precizie a arborilor. Bi se execută cu alezaj 
conic, astiel încît prin montare se poate realiza un joc prescris. 

Rulmenţii radiali cu role întășurate (fig. 22.9), din cauza elasticității 
rolelor pot funcţiona la încărcări cu șocuri puternice. Din cauza bolţurilor 
din role, frecarea de alunecare și uzura la acești rulmenţi este însă mai 
pronunțată decît la celelalte tipuri de rulmenţi. | 
Rulmenţi radiali cu ace (fig. 22.10) au role subțiri și lungi (ace) și sînt 
fără colivie (de obicei) și cîteodată și fără inele. Rulmenţii cu ace se folo- 
sesc atunci cînd se cere un gabarit radial redus. Nu preiau sarcini axiale. 
Viteza maximă 5 m/s, din cauza vitezei de alunecare dintre ace, rulmentul 
fiind de obicei fără colivie. 
Rulmenții radial-axiali (fig. 22.11) se folosesc la sarcini radiale combi- 
nate cu sarcini axiale. Fi se construiesc cu bile cu cale de rulare adîncă, 
avînd 6=19...20* (fig. 22.1],a) sau cu umăr cît și cu role conice; la 
acestea din urmă, 6=9...18* (fig. 22.11,b). Montarea acestor rulmenţi 
în perechi permite sporirea încărcării și duratei lor de iuncționare. Cele cu 
role conice sînt adesea, în acest caz, rulmenţi cu două rînduri de role. 


Fig. 2211. Fig. 12.12, 


93.10. 
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La rulmenţii cu role conice se realizează la montare atît jocul radial, 

cît și cel axial. Deoarece acest joc este influenţat de dilatarea termică a 
arborelui, distanţa dintre rulmenţi nu trebuie să fie mare. 
Rulmenţii axial-radiali se folosesc cînd sarcina axială este predominantă. 
Cele cu role butoi suportă sarcini axiale foarte mari și sarcini radiale care 
nu depășesc 15% din sarcina axială neutilizată. Cele cu role conice se 
execută cu un unghi B=25...40*. 


.Rulmenţii axiali se folosesc numai la încărcări axiale (fig. 22.12). Ei 


sînt simpli cu un rînd de bile, cînd suportă sarcini într-un singur sens 
(fig. 29.12, a) sau dubli, pentru sarcini în ambele sensuri (fig. 22.12,b)., 
La ultimul tip, inelul mijlociu este fixat cu strîngere pe fus și se rotește 
cu acesta. Rulmenţii axiali cu role conice butoi (fig. 22.12,c) permit o 
deplasare relativă radială a celor două inele, ceea ce este important la 
Husuri supuse concomitent și la sarcini radiale. Rulmenţii axiali nu se pol 
utiliza decît la viteze reduse, întrucît la viteze mari corpurile de rulare 
tind să se îndepărteze de axa rulmentului, din cauza îorței centrituge, 
ceea ce provoacă frecări suplimentare, încălzire, uzură și chiar înțepenirea 
rulmentului. 
Rulmenţii secționați. Se execută în ultimul timp forme noi de rulmenţi 
pentru a obține unele avantaje, ca : 

a) ușurarea montării ; 

b) simplificarea tehnologiei de fabricație ; 

c) mărirea durabilității ; 

d) mărirea capacității de încărcare îără mărirea dimensiunilor. 

Pentru realizarea primului deziderat s-au executat rulmenţi radiali sec- 
ționaţi (fig. 292.13). 

Părţile componente ale inelelor secționate se fixează cu ajutorul a 
4 cepuri de centrare, montate cîte două de o parte și de alta a fiecărui inel. 

Acești rulmenţi au o capacitate de încărcare mai mare, din cauza posibi- 
lității de montare a mai multor corpuri de rostogolire, montaj ușor, care 
evită zeîrierea fusului și frecare mai mică. 
Se utilizează în prezent și supraleţe de ghidare cu role sau bile (fig. 22.14). 
Ele prezintă avantajul unei uzuri reduse și al unor randamente și precizii 
ridicate. 


Fig. 22.13. Fig. 22.14, 
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Fig. 22.15, 


Fig. 22.16. Fig. 92.17. 
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22,3.12. La rulmenții cu patru puncte de contaci între bile și inele se utilizează 


canale cu două raze de curbură și cu centre deplasate (fig. 22.15). 

Prin utilizarea unui inel exterior divizat se realizează posibilitatea 
reglării jocului radial din rulment. Aceasta asigură rulmentului și posibi- 
litatea preluării atît de sarcini radiale, cît și de sarcini axiale. Totodată 
această soluție asigură o capacitate de încărcare cu 50% mai mare decit a 
rulmenților radiali de același gabarit, datorită numărului mai mare de 
bile care pot îi introduse între cele două inele. 


sei ii PN îi matae id sa : 
29.3.13. Rulmenții cu căi de rulare din sîrmă. Execuţia rulmenților mari este foarte 


scumpă. Inelele se deformează la călire, din care cauză trebuie lăsate adao- 
suri mari de rectificare. Rectificarea scumpă poate îi evitată prin folosirea 
inelelor necălite. Acești rulmenţi au însă o capacitate de încărcare foarte 
mică în raport cu diametrul lor mare; de asemenea, la funcționare cu 
șocuri, calea de rulare se dejormează plastic. Pentru evitarea acestor ne- 
ajunsuri s-au introdus în ultimul timp rulmenţi la care calea de rulare 
este formată din sîrmă dură de arc, așezată în canale din inele necălite. 

In figura 22.16 este indicată o secțiune axială printr-un rulment cu bile 
pe sîrmă. În mod asemănător este construit și rulmentul pe sîrmă cu role. 
Inelele de sîrmă nu sînt închise, rostul servind pentru așezarea corectă a 
sîrmei în canal și pentru compensarea deformaţiilor termice. 

La rulmenții mari ( 1 500mm) inelele de sîrmă se execută din mai 
multe bucăţi. Avînd în vedere numărul mare de corpuri de rulare, rostul 
nu reduce capacitatea portantă a rulmentului ; pentru același scop, rostu- 
rile între capetele diferitelor inele de sîrmă sînt decalate. Canalele pentru 
așezarea sirmelor se execută cu o rază mai mică decît raza sîrmei, pentru 
ca sîrma împinsă în canal să rămînă acolo datorită deformaţiei canalului 
(fig. 22.17). 

keglarea jocului din rulmenţi se poate rezolva prin împărțirea după 
generatoare a unuia sau a ambelor inele (fig. 22.16). Prin strîngerea păr- 
ților divizate printr-o metodă adecvată se poate regla jocul necesar. 
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MATERIALUL ȘI TEHNOLOGIA DE FABRICAȚIE A RULMENTILOR 


Ca material pentru fabricarea rulmenţilor se utilizează la noi în țară 
oțeluri standardizate în STAS 1456-50 sub numele de oţel Rul, care sînt 
oțeluri aliate avînd 0,9... 1,2% C, cu un conţinut în crom de 0,4% ... 1:01:93 
în cazul inelelor groase se adaugă și mangan. 

Pentru a se obţine o călire uniformă este necesar ca după recoacere 
carburile să fie distribuite fin în masa de metal. De asemenea este necesar 
ca să aibă deftormaţii la călire foarte mici. 

Inelele se execută prin forjare în matriță (la cald sau rece); cîteodată 
inelele se taie din țeavă. Inelele de dimensiuni mari se pot turna, după 
care se lărgesc prin rulare. Inelele se mai pot executa și prin laminare 
continuă. Acest ultim procedeu are o productivitate foarte mare. El constă 
în introducerea pe dorn a unei ţevi încălzite cu CIF, într-un laminor cu 
trei valțuri profilate după forma inelelor pe o elice. 

Prin coordonarea operaţiei de avans cu rotirea, laminorul debitează con- 
tinuu inele gata calibrate, care nu necesită decît o prelucrare foarte redusă 
prin așchiere. | 

După prelucrare înelele se călesc ta 58...66 HRC, după o încălzire 
la 890...840€C, în funcţie de grosimea inelului, duritatea scăzînd cu gro- 
simea ; urmează o revenire și apoi rectificarea la dimensiuni finale (supra- 
fețele jaterale ale inelelor, diametrul interior al inelului interior și diametrul 
exterior al inelului exterior, cît și căile de rulare). Urmează o demagneti- 
zare și o polizare (cîteodată). 

Corpurile de rulare se presează în matriţă la cald sau la rece. După 
o recoacere se prelucrează prin așchiere și se șlefuiesc lăsînd un adaos. 
Bilele se călesc la o duritate de 60...66 HRC, iar rolele la 56...65 HRC. 
Duritatea bilelor se verifică prin recul. După călire se rectifică delinitiv 
și se polizează. Se verilică în instalaţii automate fiecare corp de rulare, 
pentru a nu avea defecte. Urmează apoi o sortare mecanică pînă la 2 pm 
şi chiar pînă la 02um, pentru ca într-un rulment, corpurile de rulare să 
difere cît de puţin, atît ca dimensiune cît și ca duritate. 

Colivia se execută de obicei din tablă de oțel prin ștanțare. Se execută 
şi colivii prin turnare de precizie din bronz și alamă, cît și colivii din 
material plastic. | 

Asamblarea rulmenţilor cu bile se face prin introducerea bilelor între 
cele două inele. Se verifică ușurința rulării și apoi se montează colivia. 
Toate verificările pe care le necesită un rulment liber sau montat se execută 
conform STAS 4907-59. Se execută și rulmenţi cu locaș pentru introducerea 
bilelor, în care caz numărul de bile poate fi mai mare și ca urmare capa- 
citatea de încărcare crește cu 40%. După asamblarea rulmentului, acesta se 
marchează, se unge cu unsoare consistentă caldă și se învelește în hîrtie 
uleiată în care se păstrează la loc uscat, pînă la utilizare. 

În ultimii ani s-au realizat și rulmenţi din materiale plastice (poliamide, 
poltesteri), care prezintă următoarele avantaje : permit toleranțe mai largi, 
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funcționează în condiţii de coroziune. 
însă neajunsul unei capacități portante reduse. 
_Se utilizează și rulmenţi de oţel cu bile din poliamide, care au un coefi- 
cient de frecare foarte mic și o capacitate mare de amortizare... 
Materialele plastice se folosesc și pentru executarea coliviilor, utilizîn- 
du-se poliamide impregnate cu ulei în proporție de 25% din greutate. Ase- 
menea rulmenţi pot funcționa fără ungere și au o capacitate mare de 
amortizare. | 
Se mai construiesc și rulmenţi din materiale ceramice pentru lagăre care 
funcționează fără lubrifiant sau unși cu apă, au greutate mică. Prezintă 


225. CALCULUL RULMENȚILOR 


22.5.1. Cauzele ieșirii din uz a rulmenților. La dimensionarea rulmenților trebuie 


să se țină seama de cauzele care duc la ieșirea din uz pentru a evita distru- 
gerea rulmenţilor. | 

Principalele cauze de ieşire din uz a rulmenţilor sînt : 

a) delormația plastică locală a suprafețelor de lucru (amprente); 

b) ciupirea suprafeţelor de lucru (pitting ); 

€) uzură abrazivă ; 

d) gripare; 

e) ruperi ale inelelor sau corpurilor de rulare ; 

|) detormaţii datorită unor supraîncălziri ; 

2) oxidări ale suprafețelor inactive, care în condiții de vibrații duc !a 
formare de gropiţe. 

Dejormaţia plastică duce la pierderea preciziei de rotire, la creșterea 
zgomotului și a vibrațiilor. Fenomenul are loc în special la rulmenţi care 
nu se rotesc sau au o mișcare oscilantă. | 

Rezistența de contact maximă admisibilă este pentru contactul iniţial 
punctiform : 


Ok maz = 5 000... 6 000 N/mm2, 
iar pentru contact iniţial liniar : 
Ok max = 3 B00 ... 4 000 N/mm2. 


Ciupirea (pitting) constă în formarea de gropițe pe căile și corpurile de 
rulare și reprezintă efectul oboselii stratului superiicial supus la o solici- 
tare variabilă de contact. Ea are ca urmare pierderea preciziei de rotire 
zgomoi, vibrații și creșterea rezistenţei la rotire. 
„Ciupirea este influențată de următorii factori: mărimea si felul încăr- 
cării ; forma corpurilor de rulare; numărul de cicluri ; proprietăţile fizice 
și caracteristicile mecanice ale materialelor ; condiţii de temperatură și 
coroziune ; microgeometria suprafeţelor în contact; prezenţa și calitatea 
ungerii, 
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Ea este principala cauză de scoatere din uz a rulmenților bine etanșați. 

Uzura abrazivă reprezintă cauza ieșirii din uz a cel puţin 50% din 
rulmenţi, ducînd la pierderea preciziei și creșterea zgomotului și vibraţiilor. 

Fenomenul constă în desprinderea unor părticele mici de metal de pe 
supraieţele în mișcare datorită alunecării, coroziunii, efectului de desprin- 
dere datorii lubrifiantului și pătrunderii de praf și impurități în rulment, 
cît și filtrării insuficiente a uleiului. 

Griparea se produce îndeosebi în cazul unei ungeti insuficiente și încăr- 
cări mari, 

Ruperea pieselor reprezintă cel mai periculos tip de distrugere a rulmen- 
ților. Se datorește unor supraîncărcări, dar și unor defecte de material, 
tralament sau de montaj. Cel mai frecvent se rup coliviile, în special la 
rulmenţi care lucrează cu strîngere iniţială sau cu sarcini axiale. 

Deformaţiile datorite unor supraîncălziri se produc rar, în schimb oxidă- 
rile și tormarea de gropiţe în urma desprinderii unor particule oxidate este 
un fenomen destul de frecvent mai ales la mașini ce funcționează în medii 
COrosIve. 


2. Forța maximă preluată de un corp de rulare. Deoarece principalele cauze 


de ieșire din uz a rulmenților se datoresc încărcării și, ca urmare, presiu- 
nilor de contact dintre elementele de rulare și inele, calculul rulmenţilor 
se bazează pe formulele lui Hertz pentru contacte iniţiale punctiforme 
[relaţia (1.9) ], respectiv liniare [relaţia (1.14)]: 


crengi eee) 
Or mas > 0,388 VE: Ok maz = 0,418 VE ui (22.| ) 
unde : ; i 
Fe este forța maximă ce revine pe un corp de rulare; 
E — modulul de elasticitate echivalent ; 
p — raza de curbură echivalentă a suprafeţelor în contact; 
I„ — lungimea rolei, 


În cazul general al contactului unei bile pe suprafețe cu raze de curbură 
diferite se utilizează pentru calculul solicitării de contact relația (1.10) — 
1.25, 

Pentru a putea calcula presiunea de contact maximă dintre corpul de 
rostogolire și calea de rulare trebuie determinată forța maximă pe care o 
preia un corp de rulare. La rulmenţi axiali în cazul sarcinii axiale centrice 
torța care acţionează pe un corp de rulare este: 


j:: 
Fo= a: (29.2) 
unde : 
Fa este reacţiunea din lagăr ; 
Z — numărul de corpuri de rulare ; 
k — coeficient de neuniformitate a repartizării sarcinii (hk==0,8). 


În cazul rulmențţilor radiali, forța nu se repartizează uniform pe corpurile 
de rulare. Forţa maximă Fo ce acționează pe un corp de rulare se determină 
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admiţind următoarele ipoteze simpli- 
ficatorii : nu există joc radial între cor- 
purile de rostogolire şi inele; corpu- 
rile de rostogolire sînt periect egale, 
atît dimensional, cât și calitativ şi de- 
formaţia inelelor și a carcasei sint 
neglijabile, ele deplasîndu-se doar da- 
torilă deformaţiei de contact (hertzie- 
ne) a corpurilor de rulare. 

Scriind suma proiecțţiilor forțelor pe 
direcția sarcinii exterioare, preluate 
de corpurile de rulare portante ale 
unui rulment se obține (fig. 22.18): 


Fe Pot 2Fi cos p+2Fo cos 2y + 
+ a + 2Fr COS Hp, (22.3) 


__Pe baza ipotezelor de mai sus, din 
figura 22.18 rezultă : 


1 =&p COS; Ba=5ocos9;...Bn= 
== 89 COS ns. (22.4) 


Fig. 22.18. 


În cazul rulmenţilor cu bile, pe baza datelor experimentale deformația 
de contact dintre bilă și inel este de forma : 


e 2/5 
unde 5 esle deformația de contact (hertziană) a bilei ; 
deci : 
i 2/8 2/8 2/3 
0 ă =cFi; . Sn= cFA Fi 
sau : 
23 az ADI 
d [2] Pa [£) si (92.6) 
5 IE 50 F i 


Din relațiile (22.5) și (22.6) rezultă : 
Fi cos = Fo cos%2y ; Fa cos 2y = Fo cos22y;  Fucos nrp= Fo cos5! my. 


Inlocuind aceste valori în relaţia (22.3) rezultă : 


n 
Fr=Fo (E5 3, cos? a), 


i=1 
de unde : 
Fz BF 
Fie r SE ali 8 9, (22.7) 


n A 
1.+2 ȘI cos? n] z 
il 
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Fig. 22.19. 


unde : 


N ee fe Ce tel (22.8) 


[i 
142 3 cos? îy 


î==l 


Pentru z=10; 15; 20; unghiul m este respectiv 36*; 24”; 18%, la care 


FE 
Foss = (22.9) 


Z 


zi 


La rulmenţii oscilanţi cu bile, ținînd seama de repartiţia mai puţin uni- 
formă a sarcinii pe bile, se ia Ks =6. 

Pe baza unor raționamente analoage, ţinînd seama că la contactul inel- 
rolă 3o=c,Fo rezultă pentru rulmenţii cu role A, =4, care mărit cu 15% 
pentru a ține seama de creșterea încărcării maxime datorită jocului radial, 
rezultă : 


„46F, 
pg il (22.10) 
La rulmenţii cu două rînduri de role cilindrice : 
Ap 52, 
si aa ati (22,11) 


În cazul rulmenţilor radial-axiali, forţa radială care acționează pe ius 
produce și o încărcare axială Fa =Fr te P (fig. 22.19). 

Forţa normală pe bilă sau rolă este, în acest caz, ţinînd seama și de forţa 
axială (dacă aceasta există): 


Fat! 
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22.5.3. Capacitatea de încărcare statică a rulmenților. La rulmenții care nu se 
rotesc sau se rotesc foarte lent (w < 0,1 rad/s) încărcarea este limițată de 
deformarea permanentă (plastică) a elementelor rulmentului. 

Capacitatea de încărcare statică de bază a rulmentului se definește ca 


sarcina statică care provoacă o deformație permanentă de 107 din diametrul 
corpului de rostogolire în locul de contact cel mai încărcat dintre corpul 
de rostogolire și calea de rulare. 

Deoarece detormaţia permanentă se datorește presiunii de contact maxime, 
aceasta se calculează cu relaţiile (22.1), introducîndu-se raza de curbură 
echivalentă și forța Fo(Fo ). 

Astiel, de exemplu, la rulmenţii radiali cu role: 


FE 
Op maa=0,018 fe, (22,12) 
" 
| | | 
initia pile = A 
e Tp R, 
4,6F 
Fo= i 
& 
unde 
r, — raza rolei; Î, — lungimea rolei; 
Re — raza canalului de rulare din inelul interior (cazul mai defavo- 
rabil) și, ca urmare: 
E | 
Ok maz73600 | / ——— IN/mm?]. (22.14) 
| zd,l, 


Relaţia (22.14) ridicată la pătrat se poate scrie sub forma (conform 
STAS 7161-65): 


Coy= foiZl,d, cosa N], (22.45) 
unde : 
Co este capacitatea de încărcare statică a rulmentului ; 
i — numărul rîndurilor de role; 
Z -— numărul de role dintr-un rînd ; 
a — unghiul dintre direcţia de acţionare a sarcinii rezultante pe role 


fo=22 (la rulmenţi cu role cilindrice). 

La rulmenţii radiali cu bile, deoarece canalul de rulare are o dublă curbură 
(raza canalului re și raza inelului Rr) pentru calculul lui Ormax trebuie utili- 
zată relaţia (1.10), prin care se ţine seama de ambele raze de curbură. În 


acesi caz, capacitatea de încărcare statică este (conform STAS 7161-65): 
(22.16) 
unde : 
ds este diametrul bilei ; 
fo= 12,5 (rulmenţi radiali) și fo=3,4 (rulmenţi oseilanţi); 
] numărul rîndurilor de bile; 


[i aa 
Z — numărul de bile dintr-un rînd. 
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Capavitatea de încărcare statică se compară cu sarcina statică, care acţio- 


„nează asupra rulmentului în repaus. In cazul unor sarcini radiale și axiale 


99.5.4. 


care acționează simultan, se calculează sarcina statică echivalentă F., care 
reprezintă sarcina statică care ar provoca aceeași detormație permanentă ca 
și aceea care apare în condiţii reale de încărcare. 

La rulmenţi radiali și radial-axiali cu bile sau role, sarcina echivalentă 
este : 

Fs= Xo9Fr+ Yo9Fa, (22:17) 
unde: 
Fe Şi Fa reprezintă sarcina radială respectiv axială ; 

o» Yo — coeficienți (STAS 7161-65). 

Capacităţile de încărcare statice sînt indicate în cataloagele de rulmenţi 

și în standarde. 
Durabilitatea și capacitatea de încărcare dinamică. Prin durabilitatea unei 
grupe de rulmenţi se înţelege numărul de cicluri pe care 90%, din rulmenţii 
cuprinși în grupă îl ating sau îl depășesc, fără ca să apară semne de obo- 
seală superficială (ciupire) . 

Capacitatea de încărcare dinamică de bază se definește ca sarcina de 
valoare și direcţie constantă la care o grupă de rulmenţi aparent identici, 
cu inelul interior rotativ, iar cel exterior îix, atinge durabilitatea de un 
milion de rotații. 

Fiind vorba de un fenomen de oboseală se poate scrie relația cunoscută, 
luînd drept număr de cicluri de bază N; = 10% rot: 


FkN=CF106= const. (22.18) 


și, ca urmare, durabilitatea unui rulment este : 


C 
N= fn -106 [roti], (22.19) 
unde : 
C este capacitatea de încărcare dinamică ; 
Fe — sarcina dinamică echivalentă ; 
k=3 (rulmenţi cu bile); 
k = 10/3 (rulmenţi cu role). 

Sarcina dinamică echivalentă Fe este sarcina de valoare și direcție con- 
stantă la care un rulment cu inelul interior rotativ și cel exterior fix atinge 
aceeași durabilitate ca și în condiţii reale de încărcare și funcționare. 

Capacitatea de încărcare dinamică se indică în standarde și cataloage 
de rulmenţi pentru fiecare tipo-dimensiune de rulment; există și formule 
empirice pentru calculul ei (STAS 7160-65). 

Capacitatea de încărcare dinamică este valabilă pentru temperaturi de 


funcționare £ 100 *C. 


Pentru temperaturi mai mari se reduce capacitatea de încărcare. De 
exemplu, pentru t= 125 *C se reduce cu 5% ; pentru f==200*C cu 25%, iar 
pentru î=250 “C cu 40%. 


36 — Organe de mașini 
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În cataloagele de rulmenţi se indică de asemenea viteza unghiulară 
maximă pentru fiecare tipo-dimensiune de rulment. 
Sarcina dinamică echivalentă (de calcul) se determină cu ajutorul 
relaţiei : 
Fe= XVF.+YF,, (22.20) 
unde : 
X este un coeficient radial ; 


y — coeficient axial; 
V -- coeticient de rotaţie (ţine seama de faptul dacă inelul interior 


se rotește sau nu față de sarcină); la rulmenţii axiali V=1. 

Valorile coeficienţilor X, Y și V sînt indicate în STAS 7160-65. 

La calculul sarcinii echivalente a doi rulmenţi radial-axiali cu bile pe un 
rînd, montați pereche faţă în față (în X) sau spate în spate (în 0), ansam- 
blul se consideră ca fiind un singur rulment radial-axial cu bile pe două 
rînduri. 

În cazul a doi sau mai mulți rulmenţi radiali sau radial-axiali montați 
pereche (în tandem) fiecare se calculează independent. 

La rulmenţii radial-axiali, datorită apăsării oblice a corpurilor de rulare 
asupra inelelor, sarcina radială provoacă o componență axială suplimen- 
tară Fa. 

P 

n 2 - d p A a a "pa P 

Din figura 22.19 se vede că Fi=F.tgf [în practică se ia Fassy» 
unde Y este coeficientul axial (STAS 7160-65). 

Aceste sarcini suplimentare se transmit arborelui și acționează asupra 
ruls >ntului pereche. Astiel pentru un arbore montat pe doi rulmenţi radial- 
axiali, asupra căruia nu acționează forțe axiale, ci numai reacțiunile radiale 
din reazeme (fig. 22.20, cazul 1) componenta axială a sarcinii radiale din 
rulmentul 1 (Fin ) se va transmite prin arbore sub formă de forţă exterioară 
rulmentului 2. În același mod componenta axială a sarcinii radiale din rul- 
mentul 2 (Fa) se va transmite rulmentului |. Sarcinile echivalente se vor 
caleula pentru acest caz cu relaţiile 


Fa Ă Vf VF; Fa A VFrat YaFa 
Pentru cazul cînd Fa2 > Fu 
AL i şi deci și ae (e — STAS 7160—65) (22.21) 
pentru care rezultă X2=1 şi Y2==0. 
În consecință sarcina echivalentă a rulmentului 2 se va serie : 
Foo == Vara 


Dacă pe arbore lucrează o forță axială Fa ca în figura 22.20, cazul II, 
aceasta va încărca în plus lagărul 1. Relaţiile de calcul sînt date în 
figura 22.90. 
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Fig. 22.20. 


Dacă forța axială de pe arbore Fa, are sensul din figura 22.20, cazul III 
există vrei posibilități : 

a) Fa <Faa —Fa — în acest caz forța Fa descareă parțial de sarcina 
axială lagărul 1. Sarcina axială pentru lagărul | va îi Pro—Fa. 

b) Fa= Fan — Fa — forța Fa a descărcat lagărul | de sarcina axială supli- 
mentară. În fiecare lagăr va acţiona doar componenta axială proprie. 

Cc) Fa>Fia — Fa — forța Fa încarcă rulmentul din lagărul 2. Sarcina 
axială pentru lagărul 2 va îi: Fa+Fa.- 

În cazul rulmenţilor care lucrează în regim nestaţionar calculul se execută 
pentru o încărcare de calcul Fe. Dacă rulmeniul lucrează î; ore cu diferite 
încărcări F;, atunci forța echivalență este : 


DRE O RORA 1/3 
a (rit) 
Fo | 29.902) 
o n ( caut, 
p. 
PD) i 


22.6. 
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MONTAREA ȘI DEMONTAREA RULMENȚILOR. 
SCHEME CONSTRUCTIVE DE SUBANSAMBLURI CU RULMENȚI 


Funcționarea în bune condiţii a unui ansamblu cu rulmenţi depinde în 
mare măsură de corectitudinea montajului, ceea ce impune respectarea 
următoarelor condiţii : 

a) lagăre (carcase) suficient de rigide, pentru a se evita deformarea 
acestora sub acțiunea încărcărilor ; 

b) coaxialitatea locașurilor din carcase ; 

c) posibilitatea dilatării libere în sens axial al arborelui ; 

d) elanșare și ungere corespunzătoare. 

De obicei, inelul interior este rotitor și deci se fixează prin strîngere pe 


Montarea rulmentului în carcasă se face după sistemul arbore unitar, cu 
ajustaje intermediare, carcasa avînd abaterile TA2, TB2, TCO și TD2 ; cite- 
odată se utilizează și abaterile JE2 și JD2. 

Modul de notare a ajustajelor rulmenţilor este : 

— ajustajul rulment-fus : - 

KB/jd2 ; KB/je2 ; KB/tel ; KB/sa?2 etc. ; 

—— ajustajul rulment-locaș : 

JD9/hB ; JE2/hB ; SA?/hB. 

La rulmenţii axiali, inelul mobil se montează cu strîngere, iar inelul fix 
Ci 06, 

În cataloagele de rulmenţi se indică valorile ajustajelor corespunzătoare 


i 


„rulmenţilor fabricaţi în Republica Socialistă România. 


Stringerea axială a rulmentului nu poate înlocui ajustajul de strîngere. 

Locul de montaj al rulmentului pe arbore trebuie să fie prelucrat cu 
îngrijire și verificat dacă se înscrie în toleranţele prescrise atît dimensional, 
cît și ca ovalitate și conicitate. Totodată trebuie veriticat umărul fusului 
și raza de racordare, ca rulmentul să se sprijine pe umăr și nu pe suprafața 
de racordare, în care caz el se poate așeza înclinat. | 

Rulmenții se pot monta la rece prin presare cu dispozitive sau prin batere 
cu ciocanul prin intermediul unui tub de cupru, care se aplică pe inelul 
interior al rulmentului. Nu se va lovi nici într-un caz rulmentul direct cu 
ciocanul. Rulmenţii mai mari se încălzesc înainte de monta j într-o baie de 
ELE E LO a 00. 
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Fig. 2221. 


Pentru demontarea rulmenţilor se folosesc de obicei dispozitive cu gheare 
și șurub (fig. 22.21). 

Incă de la proiectare trebuie luate măsuri care să permită montarea și 
demontarea cu ușurință a rulmenţilor. Astiel, se va lăsa loc ca să poată 
îi prins inelul interior de ghearele dispozitivului 
trepie etc. 

Dacă un arbore e montat pe mai mulţi rulmenţi, numai la un singur 
rulment se fixează atit inelul interior, cît si inelul exterior ; la ceilalţi, inelul 
exterior nu este fixat în direcție axială. Această măsură este necesară 
pentru a evita solicitările din rulment, datorită variaţiei temperaturii. Din 
același motiv, pe un arbore nu poate îi montat decît un singur rulment axial, 

Rulmenţii oscilanţi se montează adesea pe bucșe conice strînse cu piuliţe, 
bucșe de stringere (fig. 22.22, a) sau bucşe de extracție (fig. 22.22, b). 

Trebuie evitate atit strîngerile insuficiente, care duc la rotirea inelului pe 
arbore, deci la o uzură a acestora, cît și stringerile exagerate, care duc la 
înțepenirea corpurilor de rulare, provocînd distrugerea rulmentului. Din 
acest punct de vedere prezintă pericol și locașurile din două jumătăţi cu 
joc a căror strîngere poate provoca ovalizarea rulmentului. 

Nu este permisă montarea rulmenţilor pe arbore pe bucșe îiletate, întrucii 
acestea nu asigură precizia corespunzătoare (fig. 22:23). 

Rulmenţii radial-axiali și axial-radiali se montează perechi pentru com- 
pensarea componentei axiale, datorite sarcinii radiale (fig. 22.24) 
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- 


Conrciate ; 7:77 


Bucsă 
+ de stringere 


Bucsă de extracție | 


Ea 


PO IAPA OCE RER RECREERE AI DZD PERIE TISEI ae ret dap 


565 | ORGANE DE MAȘINI 


REGRET COP e TEA EEE E E PAIE E TE AEO CERERE ECCA PPE e Pc Ce tat VEI APARITIEI arta 


jad 


Î 
ini | 
ÎS CAN 


Greşrt Bme 
7 & 
Fig, 22.23. Pip. 22.24. 


Jocul din rulmenţii conici se reglează la montaj ; rulmenţii conici cu două 
rînduri de role conice nu necesită o reglare a jocului la montaj. 

O problemă importantă o reprezintă rigiditatea rulmenților. În mărimea 
deformaţiei totale a unui arbore montat pe rulmenţi, deformațţiile rulmenţilor 
sînt de acelaşi ordin de mărime ca și ale arborelui. În cazul construcțiilor 
unde rigiditatea joacă un rol hotăritor (mașini-unelte, roți dințate în con- 
soiă etc.), va trebui să se găsească soluții pentru mărirea rigidității rul- 
merniilor. 

Dintre rulmenţi, cea mai mare rigiditate o au rulmențţii cu role cilindrice, 
rulmenţii cu două rînduri de role cilindrice și alezaj conic şi în special rul- 
menţii cu două rînduri de role conice în O. 

Ripiditatea rulmenților poate fi mărită prin stringerea lor inițială, ceea 
ce are ca urmare comprimări inițiale ale corpurilor de rulare. Deoarece 
deformaţiile corpurilor de rulare nu cresc liniar cu sarcina, ci cu creșterea 
sarcinii deformaţiile cresc mai puțin datorită creșterii suprafeţei de contact 
a corpurilor de rulare, crește și rigiditatea rulmentului. 

Strîngerea inițială se poate realiza prin deplasarea axială reciprocă a 
inelelor rulmentului (fig. 22.25). Aceasta se poate obține cu ajutorul unor 
piulițe sau a unor arcuri, cu inele de distanțare de dimensiuni diferite 
(fig. 29.26) sau prin rectificarea frontală corespunzătoare a inelelor rul- 
mentilor. 

O mărire exagerată a forței inițiale de strîngere nu este indicată, căci 
duce la creșterea uzurii rulmentului și deci la reducerea durabilităţii sale, 
prezentind totodată pericol de rupere a inelelor sau coliviei. 

Jocul din rulmenţi este de două feluri : radial și axial. Din punctul de 
vedere al situaţiei rulmentului, jocul poate fi : iniţial (în stare nemontată), 
de montaj (după montare) și de funcționare (sub sarcină la temperatura 
de regim). 

La cei mai mulți rulmenţi jocul inițial este realizat în uzina producă- 
toare ; la rulmenţii radial-axiali și axiali jocul se realizează la montaj (nu 
există joc inițial). 


% 


Fig. 22.25. Fig. 22.26. 


Jocul de montaj care este mai mic decît cel inițial (datorită ajusta jelor 


dintre rulment și arbore, respectiv dintre rulment și alezajul din carcasă), 


se alege în tuncție de condițiile de funcţionare ale rulmentului. De exemplu, 
la arborii de mașini-unelte unde se impun precizii de rotire ridicate, jocurile 
de moniaj vor îi mici. 

Jocul de funcţionare este egal cu cel de montaj la care se adaugă o 
crestere a jocului datorită deformaţiei de contact și se scade deformația 
termică rezultată din încălzirea inegală a celor două inele (inelul exterior 
are condiţii de răcire mai bune decît cel interior și deci între ele există 
o diferență de temperatură de 5... 10*0). 

in subansamblurile cu rulmenţi se utilizează o serie de piese auxiliare, 
ca : bucse conice, de stringere și de extracție (fig. 22.22), capace (iig. D2.01.), 
dispozitive de etanșare ($ 20.4) și de ungere ($ 20.3). 

De obicei, rulmenţii se fixează axial, în special cînd acţionează și forţe 
axiale. In ligura 29.98 se indică o seamă de mijloace de iixare axială a 
inclulti interior. 

Soluţia a se utilizează dacă 
inelul exterior se reazemă de un 
umăr din carcasă sau din capac ; 
soluția b (inel-elastic) se utili- 
zează cînd există sarcini axiale 
mici acidentale ; soluţia c, șaibe 
frontale, se folosesc la capete de 
arbore, cînd reduc lungimea 
acestuia ;  piulițe de blocare 
(fig. 22.98,d) la sarcini axiale 
mari;  bucşele de  stringere 
(fig. 29.92, a) prezintă avantajul 
că nu necesită o precizie ridi- 
cată a fusului și nici umăr la 
arbore, în schimb, rulmenţi ne- 


Fig. 22.28, 


cesită un alezaj conic; buceșele de extracție 
demontare ușoară a rulmentului. 

Fixarea axială a inelului exterior se execută cu unul din următoarele 
mijloace (fig. 22.29): 

Umeti sau capace (fig. 22.29, a și d); pentru fixare în ambele sensuri se 
utilizează umăr și capac (fig. 22.29, bșic); gulere de sprijin pe inelul 
exterior (fig. 22.29, d) simplilică construcția ; inele elastice (fig. 22.99, [şi e) 
capace interioare, în cazul lagărelor divizate (fig. 22.29, e). 

În figura 22.30 și figura 22.31 se indică două scheme de montare a unui 
arbore pe rulmenţi. În schema din figura 22.30, un rulment fixează arborele 
în ambele sensuri, iar al doilea este montat cu ajustaj alunecător sau cu 
joc în carcasă și distanțat faţă de capac (lagăr mobil). 


(îig. 22.22,b) permit o 
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Fig. 22.29. 
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Fig. 22.30, 


în figura 22.31 este indicat un montaj la care fiecare rulment fixează 
axial arborele într-un singur sens. 

Primul montaj permite toleranțe mai largi în lungime pentru poziţia 
rulmenţilor ; al doilea montaj cere o precizie mai mare, în schimb permite 
alezarea dintr-o singură trecere. 

La montarea pieselor în consolă trebuie asigurată o distanţă minimă 
îi Î - a Da se BD ui. a E 
între reazeme (fig. 22.32). Se impune condiția dada În figura 22.32 se 
vede că montajul conform variantei b este mai avantajos decît cel conform 

: : . 4 Ş . 2) ş 
variantei a, întrucit la aceeași lungime de arbore raportul A este mai mare. 


Pentru vagoane se utilizează de obicei rulmenţi oscilanţi cu role-butoi, 
montați cîte doi într-un lagăr. Pentru încărcări ușoare se utilizează și 
rulmenţi cu role. Pentru locomotive se utilizează rulmenţi cu role conice. 
Se preferă utilizarea de bucșe conice pentru montaj (fig. 22.22), întrucît în 
acest caz se poate admite o prelucrare mai puţin pretențioasă a iusurilor. 

La montarea reductoarelor cu angrenaje cilindrice există o gamă foarte 
largă de variante constructive, în funcţie de direcţia sarcinii și mărimea ei. 

In general se recomandă evitarea rulmenţilor oscilanți, pentru că se 
impune utilizarea de arbori rigizi și o coaxialitațe suficientă a lagărelor. 


Fig. 22.32. 
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Fig. 22.33, Fig. 92.34. 


La es pui roților dințate conice în consolă, în afara soluțiilor indicate 
în Sie 29.32 se pot utiliza combinaţii de doi rulmenţi radial-axiali 
cu bile, un rulment radial cu bile sau role şi un rulment oscilant etc. 

a montarea melcilor, într-un reazem se utilizează de obicei un rulment 
radial (cu bile sau role), iar în celălalt, doi rulmenţi radial-axiali cu bile 
sau role conice sau o combinație de rulment radial și rulment axial (în 
special la sarcini mari), 

Adesea se utilizează bucșe speciale (în formă de pahar) pentru montarea 
rulmenților (fig. 22.33). 

In figura 22.34 este indicat un montaj combinat de rulment cu ace și 
rulment radial. | 

In îigura 22.35 este indicat montajul unui arbore vertical supus la sarcini 
axiale și radiale. 


Fig. 22.35. 
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„UNELE PROBLEME PRIVIND EXPLOATAREA LAGĂRELOR 


CU RULMENȚI 


Pierderile prin frecare din lagărele cu rulmenţi se datoresc următoa- 
relor cauze : 

a) histerezei elastice datorite irecării. de rostogolire ; 

b) frecării de alunecare dintre corpurile de rulare și colivie ; 

c) frecărilor suplimentare de alunecare datorite inexactităților de execuție 
(abaterea suprafeţelor de contact de la axele momentane ale mișcării de 
rostogolire); 

d) frecării cu lubrifiantul și cu elementele de etanșare ; 

e) rezistenţelor unor corpuri străine. 

Pierderile prin frecare se pot reduce prin mărirea jocului din rulment 
(rulmenţi fără pretensionare), prin mărirea preciziei rulmentului, prin 
ungere prin injecție, prin etanșare bună (însă fără contact direct). 


Momentul de frecare se calculează cu relația : 


Mp=u Fo $ IN ml, (22.29) 
unde : 
d este diametrul alezajului rulmentului ; 
Fe — încărcarea de calcul (relaţia 22.22); 
u — coeficient de frecare convenţional (de calcul). 
Puterea pierdută prin frecare pentru o încărcare oarecare este : 
Pp= 10 My o kW]. (22.24) 


Coeficientul de frecare de calcul variază nu numai cu tipul rulmentului, 
dar și cu dimensiunea lui, putîndu-se calcula cu relația empirică aproxi- 
malivă : 

D, i 
272,8 ( + 22] 2 , (22.25) 
b 


unde : 


i A D-+d 
D„ este diametrul mediu (25 ati Bia] 
dy — diametrul corpului de rulare ; 
d — diametrul alezajului rulmentului ; 


y — coeficientul de frecare de rostogolire ; 
y=(5...10) 10 [mm]. 

Ungerea are drept scop, pe lîngă reducerea frecării și a zgomotului evita- 
rea coroziunii, evacuarea căldurii, etanșarea. La ungerea cu unsoare, la 
mers în gol pierderile prin frecare sînt de 2,5 ori mai mari decît la ungerea 
cu ulei. Cu creșterea încărcării și deci și a încălzirii, diferenţa dintre pier- 
derile la ungerea cu unsoare și ulei se reduc. 

Se utilizează unsoare consistentă pentru dwomaz 3 + 104(d— mm; e — 
rad/s). Carcasa nu se umple decît 0,535... „0,5 din volum, pentru că în caz 
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contrar crește rezistența la rotire. La 3 luni o dată (sau mai bine pe bază 
de tabele conform catalogului de rulmenţi) se adaugă unsoare. O dată pe 
an se spală lagărul și se schimbă unsoarea. i | | 

Rulmenţii care lucrează la turaţii mari se ung de obicei cu ulei prin 
picurare. La viteze unghiulare mari (w > 1 000 rad/s) există pericolul spu- 
megării uleiului ; se recomandă a se unge cu ulei sub formă de ceață. 

kulmenţii utilizaţi în mecanica fină se recomandă a se unge prin injectare 
cu ulei dizolvat într-un solvent (de exemplu tetraclorură de carbon). 

Dacă intră impurități în carcasa rulmentului, rulmentul trebuie demontat 
și spălat. Dacă rulmentul „fluieră“, înseamnă că nu are ungere suficientă. 
Dacă „huruie“ înseamnă că au pătruns impurități în carcasă. 

Pentru reducerea zeomotului, lucru deosebit de important în unele cazuri, 
se pot utiliza rulmenţi cu colivii de nailon și căi de rulare supertinisate. 

O condiţie esenţială pentru buna funcționare a rulmenților este etanșarea, 
pe de-o parte pentru a nu pierde lubrifiantul, pe de altă parte, ca să evite 
intrarea pratului, apei etc. în carcasă. Pentru elanșare se folosesc diferite 
dispozitive (v. $ 20.4). Există și rulmenţi cu etanșare proprie. 

In cazul ungerii cu ulei, nivelul uleiului din carcasă nu trebuie să depă- 
șească mijlocul bilei inferioare, | 


. CUPLAJE 


. DEFINIȚIE. CLASIFICARE. DOMENII DE UTILIZARE 


Cuplajele sint organe care servesc la legarea între ei a doi arbori cap 
la cap, astfel încît mişcarea de rotație să fie transmisă direct de la un 
arbore la altul. Cuplajele mai servesc la îmbinarea arborelui cu unele piese 
libere de pe arbore, ca elemente de siguranţă într-un lanţ cinematic, cit și 
ca elemente limitatoare de moment, viteză sau sens. 

Clasificarea cuplajelor este prezentată în tabelul 23.1 (STAS 7082-64). 

Tipul cuplajului se alege în funcţie de condiţiile sale de lucru. În cazul 
îmbinării fixe a arborilor, în așa fel încît cei doi arbori să lucreze ca unul 
singur, se utilizează cuplaje fixe. Dacă legătura trebuie să asigure posibili- 
tatea unei abateri de la coaxialitate se utilizează cuplajele mobile, numite 
și cuplaje compensatoare. Aceste cuplaje pot fi rigide, cînd momentul de 
torsiune este transmis de la un arbore la celălalt prin intermediul unor 
elemente rigide, care transmit în același timp și șocurile ; sau elastice, în 
construcția cărora intră elemente elastice, care amortizează șocurile, 

Dacă decuplarea sau cuplarea celor doi arbori sau a unor piese montate 
pe arbore trebuie să aibă loc în timpul funcționării fără oprirea maşinii, 
atunci se utilizează cuplajele intermitente (ambreiaje), care pot îi cu grife 
(rigide) sau cu frecare, cînd puterea se transmite de la un arbore la celălalt, 
datorită frecării. 
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Tabelul 23.1 
Clasilicarea cuplajelor 


— Manşon 
„Fixe —|—Cu Hanșe 
-Dilerite 


2 
a DP atei i 
al dn axiale 


St, . ec re 
SI —Din punctul de la radiale 
= vedere al 
Ey deplasării | 
Ala unghiulare 
A | 
: e -ombinate 
— Mobile (com- — CONT 
pensatoare) 
slasiiea —cu element metalice 
ac . — 
Din punctul de (amortizoare)  i—cu element nemetalice 
=, vedere al —rigide 
SI rigidității : 
S, 
5) —rigide | 
(prin formă) _p—monodise 
plane | inuilisalise 
Di ia —de fricţiune  —|-conice 
—Din punctul de (prin forță) pi! 
vedere al legă- —eu saboţi 
turii A | 
Ă —hidraulice 
—speciale — i , 
—Comandate  — —electrodinamice 
—mecanice (bare 
d articulate) 
Ei —Din de —,. : 
SI Din punctul  |-hidropneumatice 
= P vedere al 
= comenzii —electromagenetice 
T — . EI . . 
—De siguranță (limilatoare de moment) 
PIE: —|-—Centritugale (limitatoare de turație) 
— Automate 


—Direcționale (limitaloare de sens) 


Cind este necesar ca mărimea momentului de torsiune transmis prin 
cuplaj să fe limitată, se utilizează ambreiajele de siguranţă ; cînd trebuie 
limitată viteza, se folosesc ambreiajele centrifugale, iar cînd trebuie limitată 
direcția de rotire, se utilizează ambreiajele direcționale. 

In afara tipurilor de cuplaje enumerate există și alte tipuri de cuplaje la 
care între cei doi arbori este o legătură hidraulică sau electrică : aceste 
cuplaje se numesc cuplaje hidraulice sau electrodinamice. Calculul și con- 
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strucția lor nu intră în studiul organelor de mașini, ele studiindu-se la 
materia de specialitate respectivă. 

Pe lîngă siguranță în serviciu, se cere cuplajelor să fie ușoare şi com- 
pacte ; demontarea cuplajului să se facă fără demontarea întregii mașini. 
Cuplajele pentru arbori cu viteză unghiulară mare trebuie să fie echilibrate 
static şi dinamic. La unele tipuri de cuplaje (de exemplu la ambreiaje) 
trebuie asigurate condiţii de încălzire și uzură reduse. 

Principalele caracteristici constructive ale cuplajelor sînt: gabarit, greu- 


, : : „P Ş 
tate, moment de inerție și momentul | respectiv — | care se poate transmite 


prin cuplaj. ci 

Datorită faptului că acesta reprezintă un organ de mașină independent, 
standardizarea cuplajelor este dezvoltată (un mare număr de tipuri de 
cuplaje este standardizat sau tipizat). 

Deoarece momentul de torsiune transmis prin cuplaje nu este în general 
constant, iar calculele se execută considerînd un moment de torsiune mij- 
lociu, pentru a ține seama de variaţia momentului de torsiune se introduce 
un coeficient de majorare a momentului de torsiune R=ki, ka; &, fiind coeii- 
cientul de importanță a cuplajului, iar ka, coeficientul de regim de tuncțio- 
nare. În tabelele 23.2 și 23.3 se indică valorile acestor coeticienți (conform 
STAS 870-65, STAS 5982-66 etc.), ca urmare momentul de torsiune de 
calcul este : 

Mie = kMi = ka koMr - (23.1) 
Tabelul 23.2 


Coeficientul de importanță a cuplajului ki 


| 
Importanţa transmisiei ka 
Ruperea cuplajului provoacă ; 
— oprirea mașinii l 
— avarierea mașinii 1,2 | 
— avarierea mai multor mașini 1,6 
—— victime omenești 2,0 
Tabelul 23.5 
Coeticientul de regim ko 
Sa EDD PRIN SI i ba da Mt d iei aaa e a RIS 
Regim de funcţionare Ka 
Regim liniștit al unor mecanisme uniform solicitate 
Funcționarea unor mecanisme neuniform solicitate ka l,6 
Regim de lucru greu cu şocuri în mecanisme solictiate 
neuniform 1,6 <hky<2,5 


2 
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Cuplaje manșon. Cuplajul cu manșon nedivizat este unul dintre cele mai 
simple cuplaje fixe. Este compus dintr-un manșon cilindric, de obicei de 
tontă, în care se fixează capetele celor doi arbori cu ajutorul unor pene 
longitudinale (îig. 23.1) sau transversale (fig. 23.2). Se folosește la arbori 
avînd diametrul pînă la 125 mm și viteze unghiulare reduse. 

Acest cuplaj prezintă dezavantajele unei centrări dificile a celor doi: 
arbori și dificultăţi de montaj datorită necesității deplasării axiale a unui 
arbore, la montare și demontare. 

Calculul manșonului în cazul utilizării penelor transversale sau a unor 
stifturi se execută cu relația : 


m | (Arp 
Mte | d+25 


=£ a, (23.2) 


unde za: este rezistența admisibilă a manșonului la torsiune. Celelalte sim- 
boluri rezultă din figuri. 
Din condiţia capacităţii portante egale a arborelui și a manșonului rezultă : 


3 S 

ai Tat = 13 [ e [2 (23.3) 
și admiţind rap= (2,5... 3,5) Tar 

se obține : 3=(0,4...0,5) d 

Penele longitudinale se aleg din STAS corespunzătoare arborilor care se 
îmbină. 

La cazul îmbinării cu pene transversale (ştifturi), acestea se calculează 
cu relaţiile din $ 5.2.3, | 

Dacă știitul s-ar calcula luînd ala limita de rupere, s-ar obține un cuplaj, 
de siguranță (v. $ 23.44). 

Cuplajul-manșon (STAS 870-65 — cu manșon secționat) constă din două 
semimanșoane îmbinate cu șuruburi (fig. 23.3). Fiind din două jumătăți, 
decuplarea arborilor (demontarea cuplajului) se poate iace îără deplasarea 
axială a arborilor, ceea ce nu-i posibil la cuplajul cu manșon dintr-o bucată. 


Fig. 23.1 Fig. 232, 
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Ş. ectiunea B-5 


Fig. 23.3, 


Acest cuplaj transmite momentul de torsiune atît datorită frecării dintre 
manșonul din două bucăţi strînse cu șuruburi și capetele celor doi arbori, 
cit și datorită penelor dintre manșon și capetele arborilor. Datorită strîn- 
gerii manșonului pe arbore se produce și centrarea arborilor, ceea ce pre- 
zintă un avantaj al acestor cuplaje. Din motive de securitate a muncii, 
manșonul se acoperă cu o apărătoare de tablă. În scopul echilibrării, șuru- 
burile sînt întroduse alternativ în sens opus, 

Cuplajul cu manșonul secționat se folosește pentru arbori avînd diame- 
tre de la 18 la 180 mm, luerînd la viteze unghiulare sub 12 rad/s din cauza 
dificultăţilor de echilibrare. In STAS 870-65 sînt standardizate două tipuri 
de cuplaje-manșon : tip CMA, pentru cuplarea arborilor orizontali și tip 
CMB, pentru cuplarea arborilor verticali, ultimele avînd 'o semibucșă de 
legătură (fig. 2, STAS 870-65). 

Calculul cuplajului-manșon se execută admiţind că momentul de torsiune 
este transmis datorită frecării dintre manșon și arbore, realizată prin strin- 
gerea șuruburilor. 

Ca urmare, momentul de torsiune care poate îi transmis este : 


d 
Mr=eQ-— =kM. (23.4) 
Notind cu Fo forța de strîngere limită dintr-un șurub : 
2 
rd PRE 
Fo a Cat (23.5) 
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și prin Q, forța de strîngere pe capătul unuia dintre arbori : 


Q= 3 Fo, (23.6) 
relaţia (23.4) devine : 
Fozd 
RM = par e 
Numărul de șuruburi rezultă : 
AM, | 
E (23.7) 


. Cuplajul cu îlanșe (STAS 769-65) constă din două disctiri montate pe cape- 


tele arborilor, cu pene longitudinale, printr-o îmbinare cu strîngere, prin 
sudare sau făcînd corp comun cu arborele. Discurile se îmbină cu șuruburi. 

In STAS 769-65 sînt standardizate trei variante ale acestui cuplaj. Prima 
variantă (CFA — fig. 23.4, a), la care proeminența unui disc întră în loca- 
Șul celuilalt disc și care are rol de centrare (cep de centrare) prezintă dez- 
avantajul că pentru demontarea cuplajului este necesară deplasarea axială 
a unuia dintre semicuplaje. A doua variantă (CFB-fig. 23.4, b) utilizează 
pentru centrare două semiinele, astfel că demontarea nu necesită deplasa- 
rea axială a semicuplajelor. A treia variantă (CFC) se utilizează pentru 
cuplarea arborilor verticali. 

Discurile cuplajului se confecționează de obicei din fontă, iar pentru 
viteze v>30 m/s, din oţel. | 

In STAS 769-49 sînt standardizate dimensiunile de gabarit ale cuplaju- 
lui, dimensiunile capetelor arborilor și ale șuruburilor, masa și momentul 
de girație ale cuplajului, cît și momentul nominal care poate îi transmis 
prin cuplaj. 

Cuplajul se foloseșie adeseori și ca roată de curea sau îrînă. El prezintă 
avantajele unei centrări bune și ușoare, cîț și posibilitatea cuplării a doi 
arbori cu diametre diferite. 
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Fig. 238. Fig. 23.6. 
fi cele sa discuri ale pie le se pot ale tie i șuruburi pa frau pensare, care permit (compensează) unele deviații de la coaxialitate, des- 
ra CX ap ş Aa e 4 - Dă pă ES) A Ș . o. oops a EI 295 
ie cu șuruburi cu joc. Dimensionarea (respectiv verificarea) șuruburilor cărcînd în parte sau integral arborii de solicitările suplimentare datorită 
depinde de felul șuruburilor folosite. lipsei de coaxialitate 
În cazul utilizării șuruburilor păsuile (fără joc) calculul acestora se Aceasta se poate realiza în următoarele moduri : 


execută conform indicaţiilor din $ 4.4.7. 


: je e și i ie aa 9 to cifă i a) prin jocuri mari între piesele cuplajului, de exemplu cuplajul cu 
Deoarece șuruburile fără joc sînt scumpe, din cauză că atît șurubul cît ) b pia] b p 


| gheare (fig. 23.7); 


și locașul trebuie prelucrate cu precizie, se înlocuiesc șuruburile fără joc b) prin alunecarea unor piese, de exemplu cuplajul cu disc intermediar 
prin şuruburi normale. Însă pentru a evita încovoierea și forfecarea șuriu- (fig. 93.9); 

- PIN: Pi PRE p A PR IL î5 0 : i Aa fa A S = se a dat . 3 : 
burilor, cît și șocurile care s-ar produce datorită jocului existent între șurub c) prin elasticitatea unor piese, de exemplu cuplajul cu arc șerpuit 
și locaș, trebuie luate unele măsuri. În acest scop, șuruburile se dimen- (fig. 23.31) 
sionează astfel încît momentul de torsiune să fie transmis numai prin îre- Primele două tipuri de cuplaje sînt cuplaje mobile rigide, iar ultimul face 
carea care ia naștere între cele două discuri, datorită strîngerii șuruburilor. parte din grupa cuplajelor mobile elastice. 


Dacă din calcul rezultă numărul de șuruburi 2 C4 se ia 2=4; se admite 
de obicei un număr par de șuruburi, 

Cuplajul este standardizat în STAS în următoarea gamă de momente și | 
dimensiuni : M= 18... 122000 Nm ; da= 18...250 mm; D=—105...600mm, | 


23.3.2. Cuplaje mobile rigide. Din prima categorie de cuplaje mobile fac parte 
cele rigide, care, la rîndul lor se împart în 4 grupe, după deviația pe care o 
compensează (fig. 23,6), 

Din grupa 1] fac parte cuplajele care compensează deplasările axiale ale 


23.2.3. Cuplajul cu dinți frontali constă din dinţi tăiați radial pe supratața Îron- | arborilor, care au loc îndeosebi datorită dilatării și contracţiei arborilor, 
tală a pieselor de îmbinat și care se întrepătrund (fig. 23.5). | | care sînt importante la arborii lungi și la arborii care lucrează la tempe- 
Dinţii au în secțiune o formă trapezoidală, cu unghiul la vîri de 60%, | raturi mari. Un asemenea cuplaj este cuplajul cu gheare (craboţi, îig. 23.7). 

Este un cuplaj cu un gabarit redus. Îmbinarea se realizează printr-o forță | E1 constă din două discuri avînd pe suprafeţele lor frontale cîte două sat 


axială realizată de o îmbinare filetată. 
Se calculează de obicei dinţii la strivire și foriecare (vezi cuplajul cu 


3 gheare, care intră respectiv în golurile celuilalt disc. 


gheare). 
23.3. CUPLAJE MOBILE | z i a 
| Fig. 33.7. (So) 


23.3.1. Introducere. Deoarece nu se poate realiza totdeauna coaxialitatea arborilor, 
ci pot avea loc anumite deplasări relative, axiale (fig. 23.6, a), transversale 
(fig. 23.6, 0), unghiulare (fig. 23.6, c) sau o combinaţie a deplasărilor amin- 
tite (fig. 23.6, d) se utilizează cuplajele mobile numite și cuplaje de come 
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Jocul x depinde de temperatura de regim la care lucrează arborii. Acest 
cuplaj se folosește pentr arbori avînd diametrul în limitele d=(95.. 
250) mm, 

Ghearele se calculează la încovoiere, considerînd cazul cel mai nefavo- 
rabil, cu forța Fr aplicată la capătul ghearei (fig. 23.7) și la strivire. 

Momentul încovoietor este : 

KM, 


= 
Mi= = il Ea, (23.8) 


tn 
unde 2 este numărul de gheare. 
Dacă prelucrarea nu este precisă, se consideră că întreaga sarcină este 
preluată de o singură gheară (2=1) și momentul încovoietor devine : 


kM 
Du: oa c 
Mi= Fl R E (23.9) 
kelaţiile (23.8) sau (23.9) pot servi ca relații de dimensionare sau veri- 
ficare [oa;= (25... 30) N/mm? pentru cuplaj din fontă]. 
Calculul la strivire în cele două ipoteze : 


F, KM, n die 
d = apt =tbp, (93.10) 
Sal 
- kM, î o 
Fit —1bp; (23.11) 
m 


Pa <20...25 N/mm? pentru cuplaj din fontă. 

La laminoare are o largă răspîndire cuplajul mobil cu caneluri, (fig. 23.8). 
Cuplajul constă dintr-un manșon, canelat interior, care se montează pe 
două semicuplaje canelate, fixate pe capetele celor doi arbori. 

Toate piesele se confecționează de obicei din oțel turnat. Dimensiunile prin- 
cipale corespund următoarelor relaţii empirice: 


D= (94...2,7)d; 3=(0,13...0,18)d. 


Fig. 93.8, 
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Cuplajul cu caneluri datorită jocului mai permite și deplasări transver- 
sale și unghiulare ale arborilor, însă în limite înguste. Adesea, la lami- 
noare se utilizează cuplaje mai simple, decît cele descris mai sus. Cuplajul 
constă dintr-un manșon avînd la interior o formă de treflă, montat pe cape- 
tele celor doi arbori, avînd și ei în secțiune forma de treflă (23.8, b). 

Cuplajul cu disc mobil intermediar sau cu cruce flotantă (fig. 23.9), 
numit și cuplaj Oldham, permite deplasări radiale (transversale) ale 
celor doi arbori cuplaţi (grupa a Il-a). 

EI constă din două semicuplaje și discul intermediar care are două proe- 
minenţe pe cele două fețe, după două diametre perpendiculare. Proeminen- 
țele intră în cîte un locaș corespunzător din semicupla je. 

Dacă arborii au axele geometrice deplasate transversal cu mărimea 5, 
atunci în timpul rotirii arborilor, centrul discului intermediar va descrie un 
cerc de diametru 25, iar proeminenţele discului intermediar vor aluneca 
în locașurile corespunzătoare din semicuplaje. Pentru a mări randamentul 
cuplajului și pentru a reduce uzura, locașurile se ung. 

Randamentul cuplajului este p=0,93. ... 0,97. 


4 


Fig. 239, 
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Deoarece centrul discului mobil execută o mișcare de rotaţie în jurul axei 
geometrice, discul este supus la o forţă centrifugă destul de mare, în spe- 
cial la viteze unghiulare mari. Pentru reducerea forței centriiuge se caută 
ca discul să fie cît mai ușor, construindu-l în formă de inel. De asemenea, 
pentru reducerea uzurii discului, acesta se execută din bronz sau material 
plastic pentru puteri reduse și din oțel cu crom călit la 55...60 HRC pen- 
tru puteri mari. În cazul utilizării materialului plastic pentru execuţia dis- 
cului, acesta are o formă paralelipipedică, iar locașurile din discuri devin 
„mai largi. 

Suprafețele proeminenţelor și ale canalurilor corespunzătoare se verifică 
la presiune de contact (fig. 23.9, b). 

Considerînd că presiunea se repartizează pe suprafețele proeminenţelor 
după o lege triunghiulară, momentul de torsiune de calcul este : 

__pk'Dh 


kMp= PD — = 3 ep), ial ed, 


unde : 
k'D=— AB este de partea din lungimea proeminenţelor pe care se exer- 
cită presiunea ; 


i — înălțimea proeminenţelor ; 
y — mărimea deplasării proeminențelor în canale. 
Presiunea dintre cruce și canale rezultă : 
2: My 
pp —— a (23.13) 
f' Dh Ip [ i-a re] -| 
Valoarea maximă a presiunii are loc pentru = ya 3: 

ia alei DEM ERE ta ati p_ (28.14) 

Mar 9 2 9 4 03 
fk'Dh | p| I— za ea] k'D a|- 3 eu] 


unde 4u=5/D. 

La o prelucrare corespunzătoare, k'>0,3. Raportul u= 2.0, deoarece 

3 este foarte mic în raport cu D. Inlocuind în relația (23.14) se obţine: 
2My S&M, 

e n2r0: cai 2 SP. 
hD* (0,3—0,06) RD 


Paz (23.15) 

Materialul utilizat pentru cuplaje este OI, 50 și oțeluri aliate cu crom 
pentru cuplaje mai mari (d>85mm). Presiunea admisibilă se ia 
Pa= 15 „.,20 N/mm2. 

Cuplajul permite deplasări radiale: 3 <£ 0,01 d+0,25 mm și unghiulare: 
a 40. 

El produce încărcări pe arbori, avînd valoarea: Fa= (0,1... 0,4) Fr; va- 
lori inferioare pentru disc intermediar din material plastic. 
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4 
Fig. 23.10, 


_ Cuplajul cardanic (cardanul numit și articulaţie universală sau cuplaj 
Hooke) este un cuplaj din grupa a Ill-a (fig. 23.10). El are o largă răs- 
pîndire în construcţia de automobile, mașini-unelte etc., permiţind trans- 
miterea puterii între doi arbori înclinați cu un unghi care poate să ajungă 
pînă la 45*. 

Cuplajul constă din două furci montate respectiv pe arborele motor și 
condus și dintr-o cruce, așa-numita cruce cardanică, articulată prin inter- 
mediul fusurilor A,A” și B,B' de cele două furci. În timp ce îurcile carda- 
nice se rotesc în plane perpendiculare pe arborii proprii și care formează 
între ei unghiul a, crucea execută o mișcare oscilatorie periodică, permi- 
țînd astfel transmiterea puterii între cei doi arbori cu o înclinare relativă. 

Puterea se transmite astfel încît la o viteză unghiulară constantă o a 
arborelui motor arborele condus are o viteză unghiulară variabilă, variind 
între limitele : 
ww : i 
ra 0 ai ŞI Omin = 0 COS (23.16) 

Pentru a evita la arborele condus această variaţie a vitezei unghiulare, 
se utilizează construcția din fig. 23.11, unde două cuplaje cardanice sînt 
legate printr-un arbore intermediar în așa fel încît arborele condus este 
paralel sau simetric față de arborele motor, iar fusurile arborelui interme- 
diar se găsesc în același plan. În acest caz: 

| 


(09 = COS Xp (03 = dp COS do s (23.17) 


Pe baza celor de mai sus, ou2==2s Și ca urmare : 
! 
W3=0 ——— 0, 23.18 
30 0080 Cos a O ( ) 


S-au realizat și cuplaje cardanice la care viteza unghiulară a arborelui 
condus este constantă (fără a fi necesară legarea în serie a două cuplaje 
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Fgi. 23.11. | Fig. 23.12, 


— fig. 23.12). Cuplajul constă dintr-un semicuplaj în formă de cupă sie- 
rică 1 montat pe capătul unui arbore, iar pe capătul celuilalt arbore este 
montat un semicuplaj sferic 2. Atît în cupa sferică, cît și pe sferă sînt prac- 
ticate cîte 6 canale așezate faţă în faţă și în care se află cîte o bilă 3. Bilele 
sînt montate într-o colivie de formă sferică 4 concentrică cu celelalte două 
sere. O pîrghie 5 care leagă colivia de cei doi arbori se rotește asttel încît 
bilele să se așeze după bisectoarea unghiului dintre arbori. în felul acesta 
se realizează transmiterea sincronă a vitezei unghiulare între cei doi arbori. 

Pentru calculul fusurilor crucii se determină forța periferică maximă ce 
acţionează pe fusuri din relaţia (îig. 23.10, b): 


Fiw= Pava (în ipoteza m=1) și ca urmare : 


FM 
Pg utile Mica, cae Rea uzi a (23.19) 


unde ph este raza de rotaţie a furcilor cardanice. 
Forţa Fmaz produce încovoiere și presiune de contact pe fusuri : 


MF maz =. ia ia 0; Fmazx=ldp. (23.20) 


Raportul Li ARRP A ca RDI A untul 

Peniru mărirea durabilităţii și a randamentului cuplajului se utilizează 
lagăre cu rulmenţi cu ace. 

Cuplajul dințat (STAS 6589-62) constă din două bucșe dinţate exterior 
montate pe capetele celor doi arbori și dintr-un manșon cu dantură înte- 
rioară montat pe cele două bucșe dințate (Tip CD — fig. 23.13), 
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Fig. 29.13 


Cuplajul poate cupla cei doi arbori și printr-un arbore intermediar, cînd 
pe cele două capete de arbore se ailă cîte un manșon dințat interior, iar la 
cele două capete ale arborelui intermediar sînt montate bucșele dințate exte- 
rior (tip CDI — fig. 23.14). i Ş 

Cuplajul poate îi utilizat și cu o singură pereche bucșă dințată-manșoni. 

Profilul dinţilor este evolventic ; pentru a mări capacitatea portantă a 
cuplajului se execută danturi cu profil deplasat astiel încît rezistențele din- 
ților danturii exterioare să îie egale cu cele ale danturii interioare. Numă- 
rul de dinţi se ia : 30... 80. i 

Cuplajul compensează toate cele 3 tipuri de abateri. În acest scop: 

a) vîriurile dinţilor sînt strunjite sferic (fig. 23.15, a); 

b) cuplajul se execută cu joc între flancuri (fig. 23.15, by: 

c) dinţii au tormă de butoiaș (fig. 23.15, 0); 


Fig. 23.14. 
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Fig. 23.15. 


d) coroanele dinţate sînt suficient de depărtate 
ro dinţe i părtate una de alt jante 
arbore intermediar este mai avantajoasă din acest punct eg 80 Îi Na i 
Avantajele cuplajului sînt: gabarit mic (multe supratet | i 
| Ş ş e de c t); 
ii mari (o < 25 m/s); construcție ră ic ea Mii Sela 
uplajul este standardizat în STAS în următoarea gamă d te și 
dimensiuni : M=70... 106 N m; da=40...560 - = 0... 1250 tata 
Pe ui Și J, mm ; D=170... 1250 mm 
In funcţie de viteza periferică în dreptul diametrului de divi j 
3; viteza Ă în a ivizare, cuplajul 
se execută de precizie normală (tip A pentru o < 15 i ecizie 
mărită (tip P pentru o > 15 m/s). tă Sia) depasi 
Materiale și tehnologie. Bucșele și manșoanele dințate ă di 
Ha e ș j j șele ș e se execută din oţel 
a pacat ue 57 500 N/mm?. Dinţii se tratează ia durități de ia 
puţin 4 > la bucșe și 35 HRC la manșoane i 5m 
admite durități mai mici). | (ia dia ua lu 
Cuplajul admite deplasări unghiulare a< 1* și ări i 
jul epla < și deplasări radiale 5= 
= A tg 0930 (A — distanţa între danturi). i 
Dimensiunile cuplajului se aleg din STAS 6589-62 în funcție de Mye= Me, 
La pornire, pentru scurtă durată se admit momente duble. 
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Deoarece între dinţii cuplajelor se pro- 
due mișcări relative, cuplajul trebuie 
să funcţioneze în ulei, din care cauză, 
manșonul este etanșat (fig. 23.13 și 
fig. 23.14), 

Cuplajul cu lanț constă din două roți JI 
de lanţ montate pe capetele celor doi |” 
arbori legate între ele cu un lanț cu role 
(fig. 23.16). 

Perimite abateri unghiulare pînă la 
1*30 și radiale pînă la 5 mm (la dimen- 
siuni mari). Are o construcție simplă și 
permite o montare și demontare ușoară. 
Se poate utiliza și un lanț din material 
plastie poliamidic (cuplajul este în acest caz elastic). La sarcini mari se 
folosesc lanţuri cu două rînduri de zale. 

Cuplaje mobile elastice. Dacă cuplajul mobil trebuie să amortizeze anumite 
variaţii bruște ale momentului de torsiune care au efect de șoc asupra arbo- 
rilor și a pieselor montate pe ei, se utilizează cuplajele elastice. Elementul 
elastic, putînd înmagazina lucru mecanic, amortizează aceste socuri. Ele 
pot disipa în parte energia de șoc. De asemenea, ele modifică frecvența 
proprie a unui sistem împiedicînd oscilaţiile de rezonanţă. In același timp, 
cuplajele elastice permit deplasări relative ale arborilor, în anumite limite, 
datorită detormării mari a elementelor elastice ce intră în construcţia lor. 

Cuplajelor elastice utilizate la actionările electrice li se pune adesea și 
condiţia de a asigura izolarea electrică a celor doi arbori pe care-i cuplează, 
în care caz drept element elastic se utilizează materiale nemetalice izo- 
lante (de obicei cauciuc). 

Lucrul mecanic ce poate fi înmagazinat de un element elastic se deter- 
mină cu relaţiile (7.5); (7.6); (7.7). 

in cazul cînd momentul de torsiune variază în limite reduse și momen- 
tul de inerție al maselor în mișcare este mic, se utilizează elemente elastice 
nemetalice : cauciuc, piele, textolit etc. Cuplajele cu asemenea elemente 
elastice sînt simple și ieftine. Au dezavantajul că modulul lor de elasticitate 
are valori care variază în limite largi (de exemplu, pentru piele E= 100... 
170 N/mm2?), în schimb au o mare capacitate de amortizare, în special cele 
cu elemente de cauciuc. 

Din relațiile lucrului mecanic se vede imediat avantajul materialelor ne- 
metalice în ceea ce privește posibilitatea de înmagazinare de lucru mecanic. 
Ele avînd un modul de elasticitate scăzut, la același volum pot înmaga- 
zina un lucru mecanic mai mare (în schimb au o rezistenţă admisibilă 
relativ scăzută, ceea ce reduce în mare parte avantajul amintit). 

La cuplajele la care momentul de torsiune variază în limite mari, la 
șocuri puternice și la pornire, elementul elastic trebuie să aibă o rigiditate 
variabilă, și anume o rigiditate redusă la mers normal (în caz contrar 


Fig. 23.16, 


588 Plita 


Fig. 93.17, 


cuplajul e rigid și transmite toate variațiile relativ reduse ale momentului 
de torsiune) şi o rigiditate mare la mers cu șocuri și supraîncărcări mari 
pentru a le putea amortiza și pentru a rezista la ele. Totodată, datorită 
iapiului că rigiditatea sa este variabilă, el amortizează oscilaţiile de tor- 
siune, pentru că dacă la o anumită încărcare variabilă se produce rezo- 
nanță, deformația elementelor elastice crește, irecvenţa proprie a sistemului 
se modifică și oscilaţiile de torsiune se amortizează. 

Funcționarea acestor cuplaje se bazează pe varierea lungimii elementului 
elastic, rigiditatea acestuia variind cu lungimea sa (fig. 23.17). Aceasta 
se realizează prin varierea punctului de sprijin al elementului elastic. 

Cu alte cuvinte, cu creșterea forței F, elementul elastic deformîndu-se, la 
un moment dat își schimbă punctul de sprijin în așa fel încît își mărește 
rigiditatea. 

Cuplajele cu elemente elastice metalice. Un cuplaj elastic cu arcuri avînd 
rigiditate constantă este compus din două semicuplaje cu gheare, legătura 
dintre ele fiind realizată prin intermediul unor îoi de arc dispuse radial 
(fig. 23.18). Aceste cuplaje avînd rigiditatea constantă au dezavantajul 
amintit. 

Cuplajul Koreivo cu rigiditate variabilă este reprezentat în figura 23.19. 

EI constă dintr-un disc pe care sînt montate radial foi de arc, discul 
fiind montat pe arborele motor. Pe arborele condus se află un semicupla | 
cu locașuri trapezoidale în care intră capetele pachetelor de arcuri. În 
iigura 23.19, b este reprezentată funcționarea acestor cuplaje. Sub acţiunea 


% 
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Fig. 23.19. 


Fig. 23.18. 


momentului de torsiune, pachetul de foi de arc se încovoaie Supă A Isi 
locasului. Considerind pachetul ca o grindă incastrată, rezultă (fig. 25.19, pi | 


My F(x). (23.21) 


in telul acesta, datorită locașului de formă trapezoidală, arcul își ti 
punctul de sprijin pe măsură ce crește momentul de torsiune care 1 
transmite, E aia di 

Foile sînt astfel alese, încît pentru o anumită valoare a momentului ră 
torsiune Mu ele încep să se încovoaie. Acestei valori ale momentului E 
torsiune îi corespunde forța periferică F, care acționează pe ui pachet de 
foi de arc. 


Îi acut lao (23.29) 


unde i este numărul de pachete de toi. 

Cu creșterea momentului pînă la o valoare astiel încît pachetul su bate 
gent în punctul C, forța PF a variat de la Fu la Fe, cînd reprezintă valoarea 
maximă. Valoarea forței F, se calculează din relația : 


Fe a) ss e (23,23) 


Dacă forța Fa crește mai departe (Fx>F.) braţul își menţine valoarea 
ii a iaţi LE la ju avez igiditate constantă 

Prin urmare, cu variaţia forței fx cupla jul va avea o rigidi pia 1 lia 
pentru F.<F., o rigiditate variabilă pentru Pi < Fa<te Și AL SAIA Si 
stantă pentru Fx>Fe. Gralic aceasta se EGP 940 Ca În figura 23.20. 
expresia coeficientului de rigiditate al arcului c-= i k 3 Se vede că rigid 


tatea arcului variază cu puterea a treia a distanţei x. 
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îi 


Foile se calculează la încovoiere pentru cele 
două poziţii extreme cu forțele F, şi £.: 
In cazul întii : 


op Ls? 958 
Mi= Fc =23 97, (23.24) 
In cazul doi: 
Mi=Feţl-0=z%-a, (935) 


unde : 
b este lățimea unei foi ; 
Ss — grosimea unei foi; 
Ga — (v.Cap.7). 

Cuplajul cu arc șerpuit (Bibby) este un cuplaj 
elastic, de rigiditate variabilă. El constă din 
două semicuplaje avînd pe perimetrul discurilor 
dinți, printre care sînt întășurate 6... 8 benzi de 
oțel de arc. Cuplajul este montat într-o carcasă 
în care se găsește unsoare, pentru a reduce uzura 
benzilor și a dinţilor (fig. 23.21). 

Suprafaţa laterală a dinţilor este descrisă cu o rază r. Funcționarea cu- 
plajului rezultă din figura 93.21, b. 

Fiecare element liniar al arcului lucrează ca o grindă încastrată la cele 
două capete, momentul de încastrare fiind M. La început cuplajul are o 
rigiditate constantă. Cu creșterea momentului de torsiune, arcul se aplică 
pe dinți, distanța între punctele de aplicaţie ale forțelor scade și ripiditatea 
cuplajului crește. 

Se vede că momentul încovoietor este identic cu momentul de încastrare 
avînd valoarea (fig. 23.21, b): 


Mp = 09 —M, (23.26) 


Fig. 23.20, 


Pentru ca tensiunea în arc să fie constantă (pentru a folosi materialul 
cît mai raţional), raza de curbură a arcului se ia constantă (pentru ca 
Mi= const. ): 


aaa a RR A 23.27) 
M M; max” ( tac, 
unde : 
zbsă : ; A 
ja “Ig (momentul de inerție al benzilor de arc); 
b — lățimea arcului; 
Ss — grosimea arcului. 
Tensiunea de încovoiere în foi este : 
EI | 
M; max 7 Es a 
0 7 2 > 37 Sa. (23.28) 
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ră (Acă! cârcare normală 
fără încărcare i /n 


ZZ 


| fe 
/ncârcare cu sac 


încărcare mamă 


Fig. 28.21. 


Pentru  coniecționarea arcurilor se utilizează oțel de arc avînd 
Gai = (450... 500) N/mm2?. 
La creșterea încărcării, momentul încovoietor rămîne constant: 


My = E = i = const, (23.29) 
Valoarea maximă a forței F are loc la șocuri, cînd x==c, 
Ri EI 
Meg pe 
ja a (23.30) 


La acest moment Me, rigiditatea cuplajului este maximă. Arcul trebuie 
verificat la forfecare cu forța de șoc Fe: 


3F, 
27 ape e (23.31) 


Cuplajul Bîb by are o largă întrebuințare în tehnică. E1 se poate folosi 
pentru puteri de la 0,5 kW la 20000 kW și viteze unghiulare de la 
w=40 rad/s pînă la w=2 400 rad/s. 

Diametrul arborilor pe care se montează este d= 15... 600 mm ; diametțrul 
cuplajului D= 130... 3 700 mm, iar masa sa m=3,5.... 18 000 kg. | 

Acest cuplaj permite următoarele deplasări relative ale arborilor: axial 
4...20mm; radial 0,5...3mm; unghiular pînă la 1*15'. 

Adesea în locul cuplajului cu bandă elastică șerpuită fără tine, care este 
mai dificil de construit, se utilizează bare elastice care intră în locașuri 
avînd forma identică cu a dinților de la cuplajul Bibby. 

Cuplaje cu elemente elastice nemetalice. Precum s-a arătat mai sus, cupla- 
jele elastice cu elemente nemetalice sînt simple și ieftine, asigurînd în 
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Fig. 23.22. 


același timp izolarea electrică a celor doi arbori. Prezintă dezavantajul 
uzurii relativ rapide a elementelor elastice. 

Aceste cuplaje pot compensa orice fel de deplasări relative ale arborilor, 
desigur în anumite limite, i 

Ca materiale pentru elementul elastic se folosesc : cauciuc (cu precădere), 
piele, textolit etc. i 

Există o mare varietate de asemenea cuplaje, în special în funcţie de 
modul cum este solicitat elementul elastic intermediar (fig. 23.22): la com- 
presiune uniformă (4), la compresiune neuniiormă (b,c), la o solicitare 
complexă predominind compresiunea (d), la încovoiere (e), la fortecare cu 
încovoiere şi compresiune (f), la răsucire 
(8), la răsucire și fortecare (A). 

Unul dintre cele mai răspîndite cuplaje 
cu elemente elastice nemelalice este cu- 
plajul elastic cu bolțuri (fig. 23.23), care 
se folosește în special la cuplarea motoare- 
lor electrice. El constă din două seimicu- 
plaje în formă de discuri montate cu pană 
sau stringere pe cei doi arbori. Legătura 
între cele două semicuplaje se face prin 
bolțuri învelite în inele sau bucşe de cau- 
ciuc sau piele (solicitate la compresiune 
neuniformă — tip c (fig. 23.22). 

Acest cuplaj este standardizat în STAS 
5982-66 într-o varietate mare de di- 


3 
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mensiuni. Materialul discurilor-fontă sau oţel turnat; materialul bolțuri- 
lor-OLC 45. Cuplajul poate lucra pînă la viteze perierice de 50 m/s. 

“Rondelele sau manșonul de cauciuc se calculează la presiunea de contact 
produsă de forța F. ce lucrează pe un bolţ : 


F IRA 
p= ai (23,32) 
Fy= ui i (23.33) 
i Da ? DDD 

OEM, >: 
p= di <Pa (pp=18...3N/mm?), (23.34) 


unde 1 este lungimea pachetului de rondele sau a bucșei de cauciuc Și 
2 numărul bolțurilor. 
Bolțul se verifică la încovoiere : 


gi= il Con: We pe (93.35) 


Cuplajul are o caracteristică neliniară, datorită creșterii modulului de 


elasticitate a cauciucului cu sarcina. (Din punct de vedere îuncțional, bolțul 
este un știtt supus la încovoiere, Ş 5.3.2). 


tangenţială. 

Se mai utilizează cuplaje elastice constind din două semicuplaje în formă 
de discuri, montate pe cele două capete ale arborilor, legătura între cele 
două semicuplaje făcîndu-se fie prin intermediul unui element de cauciuc plin 
vulcanizat pe cele două discuri (fig. 23.24, a), fie prin intermediul unor man- 
soane de cauciuc cu inserţie textilă (fig. 23.24, b — vezi și fig. pe 9 PAR pla AP 
sau utiliznd un inel de cauciuc, care face legătura între discul montat pe 
arborele motor şi cei montat pe arborele condus (fig. 23.24, c). 


Sectiunea 4-A 


Fig, 23.24. 
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(RR Fig. 23.95, 


In locul cuplajelor cardanice se utilizează destul de des, cuplaje elastice 
care permit abateri unghiulare mari între arbori (îig. 23.95). Cupla jul constă 
din două semicuplaje avînd trei braţe și discuri de cauciuc interdemediare 
care se îixează alternativ cu șuruburi pe braţele cuplajului. Datorită clasti- 
cității cauciucului, cuplajul amortizează şocurile și în același timp ioacă 
rolul de cuplaj cardanic, permiţind devieri unghiulare pînă la 00 


Dia ca baitbuz APR i die pa a tt adi ta 8 a fi . . d mea 
23.41. introducere. Cuplajele intermitente numite şi ambreiaje se utilizează atunci 


poze rii ar 7 pe & m IT II A ai ” .- Ca e 

ind se impune cuplarea și decuplarea arborilor, fără oprirea arborelui 

motor. 

Ele trebuie să îndeplinească următoarele condiţii : siguranța cuplării : 
L LA. Lc IL, E) 


Line) 


cuplare și decuplare rapidă cu încălzire si uzură redusă ; gabarit minim 
posibil ; cuplare fără șocuri ; reglare simplă ; comandă ușoară (la comandă 


manuală să ceară o forță mică din partea muncitorului). 
d, aim Pi a | aia j ai i ! ? pi Ai ! 

Clasificarea ambreiajelor este indicată în tabelul 23.1. Ambreia jele 
comandate se împart, la rîndul lor, în ambreiaje rigide (prin formă, întructt 
cuplează datorită formei pieselor) și ambreiaje cu fricţiune (prin forță, 
întrucît cuplează datorită forței de frecare). | 

Ci Vl dia Mda pe pe me ea : 

Ambreia jele rigide, neavînd în construcția lor elemente elastice pentru 
amoi lizarea șocurilor de cuplare, nu pot îi utilizate decît la arbori de tura- 
ție redusă. 

Din punctul de vedere al comenzii, ambreiajele comandate se clasifică 
în: comandate mecanic (prin elemente articulate), electromagnetic și 
hidropneumatic, Nu trebuie însă coniundate ambreiajele cu comandă electro- 
magnetică Cu cuplajele electrodinamice la care cuplarea nu se face prin 
îricțiune, ci printr-un cîmp electromagnetic. 

| Ambreia jele cu tricțiune prezintă unele avantaje față de cuplajele hidrau- 
lice și electrodinamice, ca : gabarit mai mic, mai ieftine și nu au pierderi 

. i] 
A 


ORGANELE AUXIHIARE ALE TRANSMISIILOR 593 


A RE IA IP E 330 09 ENPI ea 6 ET Ta EA 


asi 
Rae 
i 
L aa | 


Fig. 23.26. 


la turaţia de regim (cum au cuplajele hidraulice). În schimb, pierderile 
energelice care se produc în regimul tranzitoriu se transformă în căldură 
și uzură. 

Ambrziaiele comandate rigide. Ambreiajul cu grife. Din punct de vedere 
constructiv acest ambreiaj este asemănător cu cuplajele cu gheare, avînd 
un număr de grife (pheare) cuprins între 5 și 11. EI se utilizează atit pentru 
cuplarea arborilor, cît mai ales pentru cuplarea pe arbore a unor piese ca : 
roți dirate, roți de curea etc. 

Cuplajul constă din două discuri avînd pe supratața lor frontală gritele. 
Unul din discuri este montat fix pe arborele motor şi al doilea este depla- 
sabil pe arborele condus, putind glisa pe niște pene paralele sau pe un 
arbore canelat sau profil K. 

Gritele pot avea formă dreptunghiulară, trapezoidală sau de arce Je elice 
(fig. 23.26,a), iar în sectiunea diametrală pot fi pătrate, dreptunghiulare 
sau trapezoidale (fig. 23.26, 0). 

În îieura 23.27 este reprezentat un ambreiaj cu grite în formă de arce de 
elice. Acest cuplaj prezintă avantajul unei cuplări cu șocuri reduse. Tot 
pentru usurarea cuplării se folosește un număr mare de grife. 

Pentru a evita ruperea grilelor datorită șocului de la cuplare, se reco- 
mandă ca viteza periferică în dreptul lor să nu depăşească 0,7... 0,8 m/s. 

Semicuplajele se confecţionează din fontă și mai des din oțel, grifele fiind 
cățite la b6... 


i 
i 


62 HRC. 

Calculul grifelor, ca și la cuplajele cu gheare se execută la încovoiere 
și presiune de contact cu aceleași relații de calcul, considerînd drept active 
75% din numărul grifelor. Presiunea de contact admisibilă pentru grile 
călite se poate admite după cum urmează : 


D390 I20.NI [mrm? — cuplare în repaus ; 


[4 
== 50... 70 N/mm2 — cuplare la viteză redusă ; 

d 
p —35...45 N/mm? — cuplare la viteză ridicată. 

Pa 
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Fig. 23.27, 


rai AITA ze ic să a DE APE Ta Pi Ă 
Se utilizează adesea și ambreiaje dinţate care în locul grilelor frontale 
au pe periferie (perimetru — una în interior alta în exterior), dinţi. Ele 


sint de lapt cuplaje dințate la care unul din semicuplaje ese deplasabil. 
Aceste ambreiaje tind să înlocuiască cele cu grife, în cutiile de viteze (în 
specia]), din cauza tehnologiei lor mai simple și mai ieftine. Pentru usurarea 
cuplării, dinţii se rolunjesc frontal și fiecare al doilea dinte de pe un semi- 
cuplaj se scurtează ca lungime, iar la al doilea semicuplaj, cîte un dinte 
se elimină (îig. 23.28). Tot pentru reducerea efectului de soc la ambreiere 
se utilizează ambreiaje de sincronizare (fig. 23.29). | 

In acest caz, cuplajul conţine în construcția sa și ambreiaje cu fricţiune 
conice, care cuplează cei doi arbori aducîndu-i la aceeasi turatie înaintea 
cuplării ambreiajului de bază (cu grife). | 
__Rolul unui ambreiaj rigid îl poate îndeplini și o pană rotitoare (fig. 23.30). 
In poziţia a, butucul este cuplat cu arborele, în timp ce în poziția b este 
decuplat. | . 
„Același rol îl poate îndeplini şi o pană transversală, care deplasată axial 
intră într-un locaș al roții care trebuie fixată pe arbore (fig. 23.31). 
Ambreiajele comandate cu fricțiune. Ambreiajele transmit puterea de la un 
arbore la celălalt datorită îrecării care se produce între două sau mai multe 
discuri, montate pe cei doi arbori. 

Materiale și coeficienți de frecare. Deoarece cuplarea are loc datorită 
îrecării, iar în același timp are loc și o alunecare relativă a suprafeţelor de 


Pană rotativă 


Aecualat 
6 
Fig. 23.9, | 


Fig. 23.30 
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Fig. 2331. 


contact în perioada cuplării, se recomandă utilizarea următoarelor combi- 
naţii de materiale în stare uscată sau în ulei (tabelul 93.4). în acest tabel 
se indică și temperaturile maxime, presiunile de contact admisibile şi costul 
relativ al diferitelor împerechieri de materiale. 

În general materialele utilizate la construirea ambreiajelor trebuie să 
satisfacă următoarele condiţii ; coeficient mare de frecare; să nu se carbo- 
nizeze la 200...250*C; rezistenţă mare la uzură; să nu fie atacate de 
uleiul de ungere ; ieftine și nedeficitare ; ușor de prelucrat. 

Desigur aceste condiţii sînt adesea contradictorii și în fiecare caz concret 
se va alege acel material care corespunde mai bine condiţiilor date. De 
obicei, pentru ambreiaje uscate se preferă împerechierile din grupele ] și II, 
iar pentru cele unse, împerechierile din grupele Ili și IV. 

Astfel perechea oţel/fontă cere o ungere bună, nu are tendință spre 
gripare și are calităţi de antitricțiune. Perechea fontă/fonță lucrează bine 
și fără ungere, 

Utilizarea ferodoului. este foarte răspîndită, avînd un coeficient de frecare 
mare și îndeplinind în suficientă măsură și celelalte condiţii enumerate 
mai sus. (Ferodoul este o țesătură de azbest, impregnată cu bachelită sau 
cattciuc, putînd să aibă și fire metalice, de exemplu alamă. El poate [i fabri- 
cat și din fire scurte de azbest și strunjituri metalice presate împreună și 
folosind drept liant bachelită sau cauciuc). Dintre materialele folosite, o 
durabilitate mare are oţelul călit pe oțel călit în baie de ulei, are însă un 
coeticient de frecare redus. De asemenea, în ultima vreme se utilizează cu 
succes materialele metalo-ceramice (sinterizate), care au dat rezultate bune. 

În general, pentru ca uzura să fie redusă, iar suprafețele în contact să 
nu se încălzească prea mult, lucrul specific de frecare trebuie să fie redus, 
ceea ce ar impune suprafeţe unse. De asemenea, ungerea contribuie și la 
răcirea suprafeţelor. În schimb, forța de apăsare necesară este mai mare 
decît la suprafeţele uscate și se produce un șoc la trecerea de la frecarea 
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Tabelul 23.4 


Coeficienţii de frecare, presiunile admisibile și temperaturile limită pentru diferite 
împerecheri de materiale 


Temp, adm. 9C 


Grupa Împerecherea 


Fe, OT, OL cu: 
Rășini fenolice 0,25 d) 
Textolit 0,4...0,65 10 

$) 


I Ferodo cu rășini 
sintetice 0,3 ..0,5 
Cărbune grafitic/oțel 
laminat 0,25 d 010 a RPR 4 În! 300 


[dai 
[Sai 
(9) 
=> 
O 
în 
END 


Fo, OT sau OL cu: 
Lemn de mesteacăn! 0,2... 
i Piele 0,9 
Plută 0 


5| 100 | 160 [0,05...0,5| 1 
5 100 0,05...0,3 | 1 

5 100 0,05...01| 1 
8 14€ 0,03...0,7| ] 
8 140 [20054.03] A 


Pîslă 0,22 0 
Fibră, hîrtie 0,22 6) 


OL călit/OL călit 
sau material sin- 
liȘi terizat 0,12 ...0,1710,06 0,11 0,5 e 
Fe/OL 0,15 2..0,2 10,03, ..0,06 260 (za 
Fe/Fe 0,15 ...0,25 10,02 ,..0,1 Tzu 


Praf de oțel pe te 
sau OL  sinterizat 
cu grafit 04 ...0,5 350 2 
| Bile de oțel pe Fe 
sau OL sinterizat 
cu grafii UZ: 053 300 4 


IV 


Notă. Cost î — ieltin; cost 4 — foarte scump. 


semilichidă (din timpul ambreierii), la frecarea uscată sau limită din 
perioada de mers stabilizat (care produce vibrații de tip stih-slip). 

Dacă se notează cu w, viteza unghiulară a arborelui motor și cu wo, cea 
a arborelui condus, atunci procesul de ambreiere se poate descrie astfel: 

Înainte de ambreiere w2=0. La începerea ambreierii se produce un moment 
de frecare M;, care duce la scădere în oarecare măsură a lui w (fig. 23.92), 
în timp ce w crește la w, cu condiţia ca Mp>Mr (M, fiind momentul de 
torsiune rezistent la arborele condus). 

Timpul în care are loc creșterea vitezei unghiulare a arborelui condus de 
la zero la w>=w: se numește perioadă de ambreiere. În această perioadă 
cele două discuri avînd viteze unghiulare diferite alunecă relativ, produ- 
cîndu-se încălzirea și uzura discurilor. | 
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Momentul de accelerare al arborelui con- 
dus este: 


Ma= Mp Me. (23.36) 


Dacă momentul de accelerare este con- 
stant, atunci we crește liniar. După ce ar- 
borii au atins aceeași viteză unghiulară 
(17), alunecarea dintre discuri dispare şi 
vielza unghiulară a arborilor crește la cea 
de regim o (III, îig. 23.32). 

Timpul de alunecare rezultă egalînd lu- 
cruj mecanice de accelerare La cu creșterea 
energiei cinetice Fa în timpul de ambre- 7 E = 


1ER&. fe i 
Fig. 23.92. 


AER A (23.37) 


Pentru accelerarea arborelui condus de la w=0 pînă la wp=wy, lucrul 


mecanic de accelerare necesar este : 
ta OO C 
Lig 9 Mata di Baa i (23,38) 
În relaţia (23.38), ( mod reprezintă aria suprafeţei de sub curba ws, 
respectiv unghiul descris de arborele condus în timpul ambreierii. 
Dacă Ma este constant, atunci relația (23.38) devine (fig. 23.82): 
| 0) La 
La= “5 Maota. (23.39) 


Energia cinetică a sistemului constă din energiile cinetice ale maselor 
în rotaţie me și translație me puse în mișcare de cuplaj 


n? m. R2 02 
: f p*i 
Ea pe (23.40) 


Perioada de ambreiere în care are loc alunecarea rezultă din relațiile 
(23.38) și (23.39): 


la e (23.41) 


Lucrul mecanic de frecare care produce încălzirea și uzura ambreiajului 
rezultă din relaţia : 


| 
E N MA dt, (23.42) 
unde | Awdf este suprafaţa hașurată din figura 23.32, între curbele cores- 


punzătoare vitezelor unghiulare w2 și wi, reprezentind unghiul de alunecare 
descris de cuplaj. 
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Dacă My şi Ma sînt constante, atunci $ Awdr—0,5 wila (fig. 23.32) și deci 
lucrul de frecare este conform relațiilor (2341) și (23.49); 


Saca l [2 a 
Ly ati 9 My LOR! lu = My |Mao 3 
sau : 
M 
Pt AA ri i Sade 
i, Ma Ea A (23.43) 


Din relaţiile (23.41) și (23.43) rezultă următoarele concluzii : 

heducerea timpului de ambreiere se poate obține prin reducerea maselor 
în translație și a momentelor de inerție ale maselor în rotație ; aceasta duce 
și la reducerea lucrului mecanic de frecare. De asemenea, cu cât momentul 
de accelerare este mai mare, cu atît timpul de ambreiere și lucrul mecanic 
de frecare sînt mai reduse. Aceasta se poate obține mai simplu dacă cupla rea 
se face în gol în care caz Ma=—My[v. relaţia (23.36). | î.. 

Dacă se cunoaște lucrul mecanic de frecare, atunci durabilitatea se poate 
calcula cu relaţia : | 


V, 
Se ip, (23.44) 
unde : 
Vu = SSu este volumul de material care se uzează ; 
GQ, —— uzura specilică ș 
S — suprafaţa cuplajului ; 
Su — grosimea maximă care se poate admite ca să se uzeze. 


Uzura  specitică pentru materialele din grupa / (tabelul 23.3) este 
DOE c ati i i o A tai 
Qu=0,125...0,2 (uscat) și 9, =0,05 (uns), iar pentru materialele din 


__Ambreiaje cu discuri. În figura 23.33 este reprezentat simplificat ambreia- 
jul cu un disc cu suprafață de frecare plană (ambreiaj monodisc) 


* 


| 


= => si Fig. 23.33. 
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Discul din stînga este montat fix pe arborele motor, iar discul din dreapta 
poate aluneca pe una sau mai multe pene paralele sau pe un arbore canelat. 
Printr-un dispozitiv de apăsare discul din dreapta poate îi deplasat într-un 
sens sau altul. Forța de apăsare este realizată prin intermediul unor arcuri. 
În urma apăsării discului cu forța axială Fa, pe discuri va acţiona o forță 
normală Q=Fa care produce o forță de frecare între discuri pQ. Momentul 
forței de frecare trebuie să fie egal cu momentul de torsiune de calcul, adică : 


Mp =0QRim = Mt ş (23.45) 


urile Rm este raza medie a suprafeţei de frecare care se poate determina 
pe buza aceluiași raționament ca în $ 4.6. 

Din “elaţia (23.45) se poate calcula forţa de apăsare Q necesară pentru 
a putea transmite un anumit moment de torsiune Mp . 

Dimensionarea (verificarea) ambreiajului se execută cu relaţia : 


Q= E (02 D9) p, (23.46) 


D 
admiţindu-se e =0,6...0,8; valoarea lui p, rezultă din tabelul 23.4. 

Pentru realizarea forței de apăsare Fa se dimensionează arcul cu relațiile» 
indicate în capitolul 7. 

Pentru ca să se producă contact pe întreaga suprafaţă de îrecare, este: 
necesar ca reazemele să fie cît mai aproape de discuri sau discurile să lie: 
montate eventual între două reazeme. 

Suprafeţele de frecare sînt adesea acoperite cu plăci de ferodo, textolii etc. 
pentru a avea coeficienți de frecare mari (tabelul 23.4). 

Ambreiaje cu discuri multiple (multidisc). Din relaţia (23.45) se vede că; 
pentru a putea mări momentul de torsiune care se transmite prin ambreiaj 
se poate varia coeficientul de Irecare, forța de apăsare sau raza medie. 
Deoarece coeficientul de frecare este limitat, forța de apăsare este limitată 
de presiunea de contact admisibilă, iar raza, de gabarii, se utilizează am- 
breiaje cu discuri multiple, la care momentul de frecare este : 


unde 2 este numărul de suprafețe de frecare. 

în figura 23.34 este reprezentat un asemenea ambreiaj cu discuri multiple. 
EI constă din semicuplajul 7 montat fix pe arborele motor și din semi- 
cuplaijul 2 deplasabil pe pene paralele sau caneluri pe arborele condus. 

Pe semicuplajul 1 sînt montate pe pene paralele sau caneluri, discurile 3, 
4, 5, iar pe semicuplajul 2, discurile 6, 7, 8. 

Arcul apasă discurile 3, 4, 5 de discurile 6, 7, 8 și datorilă îrecării dintre 
ele se transmite puterea, 

Numărul suprafeţelor de frecare este: 

2 Mr n—l (23.48) 


unde m este numărul de discuri de pe arborele molor și m numărul de 
discuri de pe aroborele condus. 
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Arbare motor 


Aceste cuplaje permit o cuplare lentă, fără șocuri în schimb decuplarea 
se iace încet, în sensul că după decuplare, un timp oarecare se maj ea 
mite mișcarea de la un arbore la celălalt. Pentru a evita acest iiea lia ac 
utilizează discuri elastice de formă ușor tronconică (ca Su ie Am- 
breiajul cu discuri multiple prezintă neajunsul unor răciri necorespuriză- 
toare, tocmai datorită suprafeţei sale reduse. db aci 

„Ambreiajele conice. Ambreia jele plane au dezavantajul că forța de apăsare 
Fa aste foarte mare în raport cu forța periferică F, ce se transmite prin 


ambreiaj, între ele existind relaţia Fy= -t.- 
SS : Aa - si A i 
Dacă considerăm cazul p=0,15, pentru a obţine o forță periferică £,, este 


= Pad a = F, 
necesară o torță de apăsare Fa= iara FE. 

Pentru a reduce forțe apăsar li ă 

a reduc a de apăsare FE, se utilizează : ia] i 

„pent „forț zează ambreiajele conice 
(fig. 23.35, schematizată). î. it 
Î, “ a d seu pe cuie Eu suprafeţe o forță de frecare pQ dirijată 

sens opus cuplării. Proiectînd forţele lirecţie păsare Fa se 
ae [ țele pe direcţia forței de apăsare F, se 

Pa =Q sin a-+-puQ cos a=Q (sin &-+p cos a), (93,49) 


Fr=pQ, (23.50) 
care înlocuită în relația (23.49) rezultă : 
Pai d 
Ie Rei (sin a-+ p, cos a). (23.51) 


Pentru regimul permanent (în timpul f ionării), f 
r i pul iuncționării), forța de fre 
produsă la cuplare nu există (fig. 23.35) şi relaţia BE) aie. ora îi 
ES Fi , KM sin % 
je e BUD (23.52) 


3 
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Fig. 23.35. 


Precum se vede, forța de apăsare este mai mică decît la ambreiajele 
plane. Totuși ambreiajele conice au dezavantajul că la o dezaxare a arbo- 
rilor, se produce o apăsare unilaterală și totodată suprafața de contact fiind 
lungă, pericolul contactului unilateral crește. 

Mărimea suprafeţei de contact se calculează cu relaţia : 


ari i SARE ca ele, (23.53) 
d UP Pain a i iti 


Lăţimea suprafeței este : 
A ARE 
fie e i (23.54) 


raza medie admiţindu-se : 
Rm=(3...5)d (d — diametrul arborelui), 


Ambreiajele cu saboți (tambur) nu necesită continuu o forţă de apăsare 
axială, ci numai radială, ceea ce descarcă arborii și lagărele de solicitările 
axiale. Totodată sînt puţin sensibile la imprecizii de montaj. Au în schimb 
dimensiuni mari, ceea ce, pe de altă parte, prezintă avantajul unei suprafeţe 
mari de răcire. 

În figura 23.36 este reprezentat un asemenea ambreiaj. El constă din 
4 saboți 1, care sînt apăsaţi prin niște arcuri lamelare 3 de tamburul 2 
fixat cu pană pe arborele motor. Prin deplasarea bucșei 4, arcul se scur- 
tează, avînd lungimea minimă în poziţia normală pe arbore. 

Forţa de apăsare necesară din arc Q se calculează cu relația (z — numă- 


rul; de saboți) : 


Mp=pQz 2 = KM. (23.55) 
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zi. 23.38, 


(23.56) 
„6Qa 9 O [6a j oa Rr 
Star = Gi+-Ge = az a rc alia -a ( il | Oa. (23.57) 


In locul arcului, pentru apăsarea unor saboţi semicirculari se pot folosi 
două buloane filetate la ambele capete cu filetele de sens contrar, iar cu 
ajutorul unor pîrghii, buloanele se înșurubează sau se deșurubează, apăsînd 
saboţii sau destăcîndu-i. 

Mecanismele de comandă ale ambreia jelor trebuie să satisfacă următoarele 
condiţii : cuplare lină; repartizare uniformă a presiunii pe suprafeţele 


exemplu forța de pedală 80...300N și deplasarea 100...9200 mm). 

Toate tipurile de ambreiaje pot fi comandate manual prin pîrghii. Forţa 
de apăsare pe pedală 7, dacă se admite un raport al pîrghiilor a este: 

A a 23.5 
a (23.58) 
unde : 
Fa este forţa de apăsare axială pe ambreiaj ; 
n — randamentul mecanismului de ambreiere. 

Dacă jocul între suprafeţele de frecare este s, atunci drumul forței de 

apăsare pe pedală este: 


h=sa, (23.59) 
iar forța de apăsare pe pedală rezultă : 
ital die (23.60) 
h0 


Peniru a reduce efortul fizic, se utilizează ambreia je comandate hidraulic, 
pneumatic sau electromagnetic. Astiel, din categoria ambreiajelor cu saboţi 


% 


i 
i 
i 
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Fig. 23.37. 


fac parte ambreiajele cu bandă, unde o bandă metalică căptușilă de obicei 


cu ierodo este apăsată peste un dise montat pe arborele motor, banda meta- 


lică fiind fixată de arborele condus. Această bandă poate fi astiel construită 
încit aerul comprimat sau un Huid sub presiune care intră într-o cameră 
de cauciuc din interiorul benzii asigură ambreierea și debreierea. i 

Ambreiajele comandate electromagnetic sînt cele mai comode, comandîn- 
du-se foarte ușor, prin simpla apăsare a unui buton. Ele pot îi reglale ușor 
și pol Iuera și ca element de siguranţă, reglindu-se în acest scris. Cuplarea 
nu este legată de apariția unor forţe axiale. In schimb sînt mai grele în 
comparaţie cu alte ambreiaje și necesită O instalație de curent continui. 

Principial, ambreiajul electromagnetic constă dintr-un electromagnel are 
asioură pe cale electrică ambreiarea și debreierea, puicrea transmițindu-se 
prin trecarea a două discuri. ea arie 
În fioura 93.37 se dau cîteva scheme de mecanisme de comandă, lat în 
figura 93.38, cîteva scheme de mecanisme pentru apăsarea discurilor, 

“Primul grup a îl reprezintă mecanisme cu came, iar al doilea grup b, 
mecariisme de apăsare cu elemente articulate. 


Fig. 23.38. 
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294.4. Ambreiajele automate. Ambreiajele centrifuge (limitatoare de turație) 


servesc la cuplarea sau decuplarea arborilor la depășirea unei turații limită. 
le se bazează pe ciectul iorțelor centrifuge, cuplînd arborii între ei numai 
ia atingerea unei anumite turaţii. Se evită astfel cuplarea în sarcină înainte 
ca arborele motor să îi înmagazinat o energie cinetică sulicientă. 

in principiu ambreiajul centritug constă dintr-un disc montat pe arborele 
motor și dintr-un tambur montat pe arborele condus. În discul arborelui 
motor se găsesc niște saboți legaţi între ei printr-un arc întins (fig. 23.39). 

Cind arborele motor atinge o anumită vileză unghiulară (de obicei 
60) faci 0,8) w; w fiind viteză unghiulară nominală), forța inițială Fo din arc 
este învinsă de forță centrifugă Fe din saboți, care sînt dimensionați ca 
atare, și saboţii apasă asupra tamburului realizînd astfel transmiterea puterii 
de la un arbore la celălalt. | | 

Forţa centrifugă din saboţi este : 


d i? (23.61) 
Momentul de frecare realizat este : 


Mr | Fa Foo “| R= Mg, (93.62) 


unde : 


Pr este raza sabotului (distanța de la centrul său de greutate la axa 
de rotație); | 
R —- raza suprafeţei de frecare ; 


„A -— masa saboților. 
Cu relația (23.61) se dimensionează saboții, iar cu relatia (23.02) e 
determină dimensiunea arcurilor. 


Ambreiajul poate fi și de construcție inversă, cînd la depășirea unei 
anumite turații se produce decuplarea prin îndepărtarea saboților sub 


Y 


acțiunea forței centrifuge mărite. 
in locul saboţilor, între cele două semicu- 


> plaje se pot introduce bile sau pititură de fier 
SA antrenate cu niște discuri radiale, cu care este 
A prevăzut discul de pe arborele motor. Cind se 

d N ) alinge o anumită turație, datorită fortei cen- 

a Se , trifuge bilele sau pilitura sînt apăsate de tam- 
a 97] burul de pe arborele condus și miscarea se 


transmite prin intermediul lor. 

Ambreiajele de siguranță (limitoare de mo- 
ment). Ambreiajele de siguranță servesc pentru 
apărarea unor piese din lanţul cinematice de 
supraîncărcări. În felul acesta piesele pot fi 
dimensionate pentru momente de torsiune li- 
mitate, lără a exista pericolul ruperii sau dete- 
riorării lor. 


Fig, 23.39, 


i] 


mrenazeni 


i 
| 
i 
| 
| 
i 
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Cuplajele de siguranţă întrerup legătura între doi arbori, fie prin ruperea 
unei piese dimensionate la limită, fie prin alunecarea unor discuri care 
transmit puterea datorită frecării sau prin intermediul unor grife care se 
decuplează etc. 

Cele mai simple sînt cuplajele de siguranţă bazate pe ruperea unei piese 
dimensionate la limită. Astiel, cuplajul manșon din figura 23.2 poate fi uti- 
lizat drept cuplaj de siguranţă. Știfturile sînt dimensionate cu aceleași 
relaţii ca în $ 23.2 cu deosebirea că rezistența admisibilă se îa 7,  (rezis- 
tența de rupere la forfecare) și se calculează pentru momentul de torsiune 
maxim care se admite a se transmite prin cuplaj. 

Au dezavantajul că ruperea producîndu-se brusc iau naștere șocuri, în 
special la mașini cu turaţii ridicate, cît și faptul că în urma ruperii știltu- 
lui, se impune demontarea cuplajului și înlocuirea știitului, ceea ce poate 
provoca unele dificultăți (în special la ruperi dese). 

Drept cuplaje de siguranță pot îi utilizate și ambreiajele cu grife. În 
acest caz, unul din discuri este deplasabil pe arbore și este apăsat de niște 
arcuri dimensionate astfel, încît la o anumită supraîncăreare, se decuplează 
automat, grifele alunecînd una peste alta. 

In același scop pot fi utilizate ambreiajele cu fricţiune, la care. discul de 
pe arborele condus este fix, liind asigurată strîngerea (apăsarea) discurilor 
cu niște şuruburi. Apăsarea este reglată pentru transmiterea unui anumil 
moment de torsiune. La depășirea acestuia, supartețele de contaci vor alu- 
neca şi cuplul de suprasarcină nu se va transmite de la un arbore ia celă- 
lalt. De obicei aceste ambreiaje au suprafeţele de frecare din oţel călit și 
lucrează în ulei pentru a evita o uzură prematură, Pentru reducerea uzurii 
se poate utiliza un releu care în momentul începerii alunecării să deconec- 
teze auțomat arborele motor. 

Ambreiajele direcționale. Ambreiajele direcționate permit transmiterea 
momentului într-o anumiță direcție, bazîndu-se pe faptul că îndată ce ele- 
mentul motor rămîne în urma celui condus sau acesta din urmă o ia înainte, 
se produce decuplarea. 

Dacă ambreiajul face legătura între un element mobil și unul tix se obţine 
ambreiajul de sens unic, cum se înțilnesc la macarale, benzi transportoare, 
elevatoare, pentru a împiedica deplasarea sarcini în sens opus atunci cînd 
elementul motor iese din funcțiune (fig. 23.40). 

Dacă ambreiajul trebuie să permită elementului condus să se rotească în 
continuare, atunci cînd elementul motor rămîne în urma celui condus se uti- 
lizează ambreiajele de întrecere numite și ambreiaje de cursă liberă 
(fig. 23.41). Acesta este, de exemplu, cazul torpedoului de la bicicletă, care 
permite rotirea în continuare a roții din spate, atunci cînd pedala este men- 
ținută fixă. Asemenea ambreiaje se utilizează în scopuri asemănătoare și la 
antrenarea unor vențilatoare auxiliare pentru turbine, a dispozitivelor de 
avans la mașini-unelte etc, 

În sfirșit, dacă ambreiajul trebuie să asigure o mișcare pas cu pas într-un 
singur sens fără a permite rotirea în sens opus se utilizează ambreiajele 
direcționale de însumare (fig. 23.42). Asemenea ambreiaje se întîlnesc la 
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Fig. 23,40, 


dispozitivul de roiire a vinciurilor, la dispozitivul de avans al preselor. de 
ștanţat, la mașinile de împachetat etc. 

Construcția ambreiajelor direcționale. Din punct de vedere constructiv, 
aceste ambreiaje se execută cu roți dințate (roţi cu clichet) și clichet (am- 
breiere prin lormă) sau cu bile respectiv role prin frecare (ambreiere prin 
forță). 

Ambreiajele direcționale prin formă (cu toţi cu clichet) se utilizează în 
special la ambreiajele de sens unic, în cazul momentelor şi vitezelor mici 
(fig. 23.40). 

Ambreiajul tuncţionează în felul următor : la o rotire a roții în sensul ară- 
tat în figura 29.40 clichetul alunecă peste dinţi în timp ce el împiedică 
rotirea roții în sensul opus. | 

Numărul de dinţi 2 al roții cu clichet se calculează în funcţie de unghiul 
de rotire necesar. | | 

Dimensionarea roților cu clichei (îig. 23.43). Se admite diametrul roții 


și se calculează numărul de dinți. Modulul rezulță din relaţia mz=D. 
Lățimea dintelui se calculează cu relaţia 
Q F 
E Aa O > a a a Da Ac 
îi Q COS a (23.03) 


a Îiind presiunea admisibilă pe unitatea de lățime și F forța tangenţială. 


Fig. 23.41. 


Fig. 23.42. 
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iii, 93.43, 


mai 


N p, 
N 


Dintele se verifică la încovoiere cu relaţia : 


CI ca Me a, G ( 
> IV Sata AN 


bezistenţele admisibile ia încovoiere da; și presiunile admisibile pe uni- 
tatea de lăţime sînt indicate în tabelul 923.5. 

Date constructive : z—6...30; modul — m > 6 (de obicei m=10...20) 
pn Ia e Ace AR Wat 


zinlă o varietate foarte mare de soluţii constructive. În figura 23.41 este 
indicală schema constructivă a unui ambreiaj direcțional cu role. 
31 constă din donă semicuplaje / și 2 montate pe cei doi arbori și din 


“ 
ele 3, dintre cele două semicuplaje. Pe suprafata semicuplajului 2 sînt 


rol 
lăiate niste canale de formă specială, în care intră rolele. 


Cînd arborele se rotește în sensul direct (opus acelor ceasornicelor) rolele 
sîni libere. Cînd însă arborele legat de piesa 2 se rotește în sensul arătat 
n figură, rolele se blochează între cele două semicuplaje și asigură trans- 
miterea puterii între cei doi arbori. 

De obicei se iau mai mult de trei role, pentru reducerea încărcării pe rolă. 
Arcurile servesc pentru o repartizare mai egală a sarcinii pe role. Rolele 
se execută din oțel RUL cățit la 60 HRC. Calculul lor se execută la solici- 
tarea de contact, cu formula lui Hertz, 


Tabelul 23.5 
Rezistenţe și presiuni admisibi 


B 
| i aaa d da Sai 
ci arii | N/min | Nam? 
| i 
| i _ 
i foelă 50... 100 20'.... 30 
Ofel | 100... 200 40... 70 
Otel călit 200. . 400 60... 100 
39 — Organe de mașini 
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Cuplajele electrodinamice au început a îi utilizate curent relativ recent 


„(1947/48). Ele constau dintr-un disc montat pe arborele motor și dintr-un 


tambur montat pe arborele condus. Între disc și tambur este un intrefier 
inelar umplut cu o suspensie de pulbere de fier în ulei sau amestecată cu 
grafit. Discul de pe arborele motor are un electromagnet. Cînd trece curent 
prin acesta, se produce un cîmp magnetic în întrefier, care orientează astiel 
pulberea de fier încît se înțepeneşte în întrefier, creind o forță de frecare 
F, între cele două piese. 

Momentul care poate fi transmis este : 


Mp=eFr (23.65) 


unde pie este coeficientul de înțepenire (de frecare) a pulberii și r — raza 
întrefierului. 

Cuplajele hidraulice în forma lor cea mai simplă constau dintr-un rotor 
de pompă montat pe arborele motor, un rotor de turbină montat pe arborele 
condus și o carcasă rotativă. Rotorul de pompă antrenează un Îluid cu care 
este umplută carcasa și creează în el presiune. Acest fluid trecînd prin pale- 
tele turbinei de pe arborele condus, îl pune în mișcare, cuplînd astfel hidrau- 
lic cei doi arbori. Cuplajele hidraulice și în special transmisiile hidraulice 
(care transmit puterea prin modificarea momentului de torsiune) au obţi- 
nui în ultimii 20 de ani o largă răspîndire. 


ORGANELE MECANISMELOR CU ELEMENTE ARTICULATE 


INTRODUCERE 


Mecanismele cu elemente (bare) articulate au o largă răspîndire în 
construcția de mașini și aparate. Cinematica, cinetostatica și dinamica 
acestor mecanisme au fost studiate în cadrul cursului de teoria mecanis- 
melor și a mașinilor. În capitolul de faţă se vor indica metodele de calcul și 
construcție ale organelor componente ale acestor mecanisme. | 

In figura 24.1 sînt reprezentate tipurile reprezentative de mecanisme cu 
elemente articulate. 
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Independent de complexitatea mecanismului utilizat, mecanismele cu ele- 
mente articulate pot conţine următoarele elemente : manivelă, bielă, balan- 
sier, culisă și piatră de culisă (fig. 924.1). 

Mecanismele cu elemente articulate pot avea o varietate foarte mare de 
forme constructive. Astiel, de exemplu, în mecanismul bielă-manivelă al 
unei locomotive cu aburi, elementul piatră de culisă constă din următoarele 
organe de mașini (fig. 24.2): capul de cruce, tija pistonului și pistonul. 

În general, elementele componente ale mecanismelor cu elemente articu- 
lale se materializezază cu ajutorul următoarelor organe de mașini : 

— manivela prin arbori cu manivelă frontală, arbori cotiţi și excentrici ; 

— - balansierul numai prin arbori cu manivelă frontală și arbori cotiţi ; 

— - biela prin bare de forme și dimensiuni de o varietate foarte mare ; 

—- piatra de culisă prin capete de cruce (în glisiere) și pistoane (în 
cilindri), | 

De asemenea, în construcția unor mecanisme cu elemente articulate se 
utilizează adesea volanţi pentru uniformizarea vitezei unghiulare. 

Legătura (cuplele cinematice) între organele amintite se realizează prin 
intermediul unor axe care au diferite denumiri (bolţul pistonului, bolţul 
capului de cruce) sau a unor fusuri (fus palier, buton de manivelă) mon- 
tate în lagăre (articulaţii) . 

Calculul și construcția bolțurilor, a fusurilor și lagărelor din aceste meca- 
nisme se face cu metodele studiate la capitolele respective din acest curs. 

La calculul organelor mecanismelor cu elemente articulate trebuie să se 
țină seama atit de forţele și de momentele forțelor active și de legătură, cît 
și de forțele și de momentele forțelor de inerție (calculul acestora s-a stu- 
diat la disciplina teoria mecanismelor și a mașinilor). 

La unele piese, în special la biele, care execută o mișcare complexă, se 
pune problema concentrării (reducerii) masei bielei în mai multe puncte 
(de obicei în cele două capete — concentrare statică, sau la capete și în 
centrul de greutate — concentrare dinamică). Această concentrare este 
necesară pentru câlculul forțelor de inerție ale pieselor în mișcare. 

Totodată, ţinînd seama că în aceste mecanisme forțele de inerție și ade- 
sea și forțele utile (motoare termice de exemplu) sînt variabile, calculul 
lor se execută pentru diferite poziţii ale manivelei motoare (din 10* în 105, 
de exemplu). 


| 
| 
| 
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ARBORELE CU MANIVELĂ FRONTALĂ ȘI ARBORELE COTIT 


„ Probleme de construcție și tehnologie. Arborele cu manivelă frontală con- 


stă dintr-o bară (manivelă) îmbinată îix (sau dintr-o bucată) cu arborele 
și cui butonul de manivelă prin intermediul căruia este articulat de bielă 
(ip. 24.3). 

Arborele cotit constă din manivele unite între ele prin butonul (fusul) de 
manivelă și din fusuri paliere (fig. 24.4). 

Arborele cotit poate avea un singur cot sau mai multe coturi (în cazul 
utilizării lui în. mecanismele unor motoare policilindrice) cînd coturile sînt 
de obicei decalate între ele (fig. 24.5). 

Arborele cotiț prezintă avantajul că lagărele sînt mai uniform încărcate 
decît în cazul arborelui cu manivelă frontală. 

„Ca inateriale pentru fabricarea arborilor cu manivelă frontală și a arbo- 
rilor cotiţi se utilizează o varietate mare de oțeluri și chiar fonte supe- 
rioare (fontă cu grafit nodular, de exemplu). 

Arborii aceștia se execută prin forjare liberă (la dimensiuni mari) sau 
prin torjare în mairiță (la serii suficient de mari); cei de fonță se toarnă. 

Numărul de coturi depinde de tipul motorului, cît și de o serie de fac- 
tori, ca : echilibrarea, unitormitatea mișcării ete. 
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Fig. 245. 


Pentru a avea 6 uzură uniformă a Îusurilor (să calce pe toată lungimea 
lor), se construiesc arborii cu n+1 fusuri paliere (1 — numărul de lusuri 
de manivelă). Pentru motoare ușoare se construiesc și arbori unde între 
două fusuri paliere sînt două fusuri de manivelă. 

Distanţa între fusurile paliere depinde de diametrul cilindrilor, de dis- 
tanța între cilindri necesară pentru răcire etc. 

Arborele cotit se compune din coturi. Piecare cot, la rîndul său, are două 
tusuri paliere, un fus de manivelă și două braţe (fig. 24.4). Braţele au de 
obicei secțiune dreptunghiulară cu dimensiunile : 


BA oa BB)0l sei led 


unde d este diametrul fusului palier (fig. 24.4). 

Forma braţelor este foarte variată : dreptunghi, dreptunghi cu două laturi 
semicirculare, elipsă, cerc etc. 

Racordarea între fusuri și braţe trebuie să fie cu o rază cît mai mare 
(r > 0,07 d). 

Adesea se construiesc racordări irezate interior în brațe, care au avan- 
tajul că fără a scurta partea cilindrică a fusului (datorită racordării) asi- 
pură o reducere simţitoare a concentrării tensiunilor. Canalele de ungere 
ale arborilor cotiţi se fac de 5... lb mm, iar marginile lor se rotunjesc. 

Dacă arborele cotit are mai multe coturi, ele se dispun sub diverse un- 
ghiuri (909, 180%, 120%, 60* etc.) pentru a se obține o echilibrare a moto- 
rului. 

La arbori de dimensiuni foarte mari, pentru ușurarea tehnologiei se 
execută arbori cotiți asamblaţi din elemente prin îmbinări cu stringere 
(fig. 24.6). S 

În unele mecanisme (de mașini agricole de exem- 
plu) se utilizează și arbori cotiți realizaţi prin îndoirea 
unei bare rotunde. 

Fusurile arborilor cu manivelă frontală și ale celor 
cotiți se rectifică ; pentru mărirea rezistenței la uzură 
se cementează sau se călesc superficial cu flacără 


sau CIF. 
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24.2.2. Calculul arborelui cu manivelă frontală constă în calculul braţului de mani- 
velă, al corpului arborelui și al lagărelor. Dintre aceste elemente prezintă 
particularități numai calculul braţului. Dacă asupra braţului acţionează o 
| iorță oarecare S ea se descompune în două componente: o componentă 
tangenţială 7 și o forță radială R (fig. 24.7). 

Forţele 7 și R produc mai multe tensiuni asupra braţului de manivelă 
(fig. 24.8). 

l-orţa K produce ; 

— încovoiere în jurul axei x—x: 


Ma = hg ; (24.1) 
—— întindere, 
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| Forţa 7 produce : 
— torsiune: 


| M.=—Tq; (24.2) 
| —. încovoicre în jurul axei y—y: 
| d 
| My= 7 |r-- 2); (24.3) 
— forfecare. 
Tensiunile produse de momente și îorțe sînt : 
M  6Rg 
Ci IF = pi (24.4) 
R « 
94 = sh: (24.5) 
UL, SE Li Aaaa Me 
> 3 si ș 
W on Wopo (24.6) 
hb2 , sa PB 
W pn 3 FTBVji ? We 3 issfi i 
d bh2 
Mp T(p- 20) to; 
57 |r- “) (24.7) 
Day = pa 
37 c 
Tf rin Ş Gh” (24.8) 


Avînd stabilite toate tensiunile la care e supus brațul de manivelă se con- 
stată că diferitele puncte ale secțiunii nu sînt la fel de solicitate. De aceea 
trebuie determinate punctele în care tensiunile sînt maxime, iar în aceste 
puncte să se facă verificarea brațului. In punctele /, 2, 3 și 4 sînt numai 
tensiuni normale. În punctul / se produc numai tensiuni pozitive (de întin- 
dere): 0;x, Sty Și o (fig. 24.9). 

9, = Sixt Giy Or Sa. (24.9) 
în celelalte puncte se produc și tensiuni de compresiune, deci tensiunile 
rezultante oz, os și 04 sînt mai mici decit oj. 

În punctele 5 și 7 se produc două tensiuni tangențiale (7, și 7), o ten- 
siune de încovoiere oix și una de întindere o: 


(24.10) 


05=0iz 95 To TaTrTf. 
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Tensinea echivalentă este : 


0a5= |/o2-+ + 312 SQ oa. 


n 
in punctul 7, oi produce com- 
presiune, deci 07 < 03. 
În punctele 6 și & se produce 
Sleu torsiune 7p, întindere O Și ÎNco- 
d VOiere Die 
Gg=O0p-Op: 
SE | gti e a 
| Ozg = /A Opt IT Oa. 
J pt te) 


În concluzie, tensiunile ma- 
xime au loc de obicei în Deo Ie 
ÎI şi 9, întrucît o;y este relativ r 
dus în raport CU Oy 

Ținînd seama că în aceste cal- 
cule nu s-a luat în considerare 
electul de concentrare a tensiu- 
nilor, rezistenţele admisibile se 
iau relativ mici (oa -< 70 N/mm? 
— pentru oțeluri de calitate). 

Există şi poziţii în care ioia 
T este nulă (punctele moarte), 
calculul efectuîndu-se în acest caz 
numai pentru forța R. 

Fiind calculate secțiunile principale, se poate efectua o verificare la obo- 
seală în secțiunile periculoase. 


Calculul arborelui cotit în linii generale se aseamănă cu calculul Dn 
lui cu manivelă frontală, atunci cînd arborele cotit constă dintr-un singi 
cot (fig. 24.4). Cînd însă arborele cotit are mai multe Mai și mai mu to 
lusuri paliere, el devine static nedeterminat, ceea ce influențează desigur 
calculul. Dar determinarea tensiunilor efective din diferitele secțiuni ale 
arborelui cotit mai este îngreunată de iaptul că linia de lagăre pali ere nu 
este perfect dreaptă și, ca urmare, jocurile între fusurile paliere s și lagăre 
sînt diferite, ceea ce va influența asupra valorii reacțiunilor din lagăre. În 
această situaţie se impune completarea calculului cu măsurarea tensiun ilor 
efective cu una din metodele nedistructive cunoscute. 

Calculul unui arbore cotit cuprinde următoarele faze : 

a) determinarea forțelor și a momentelor care acţionează asupra arbo- 
relui ; 

b) determinarea reacţiunilor din lagăre, ţinînd seama de forma construi 
tivă a arborelui cotit ; 

c) calculul tensiunilor din secțiunile periculoase (în special în dreptul 
concentratorilor de tensiune) ; 


Fig. 249, 
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d) verificarea arborelui la oboseală ; 

e) înlocuirea coturilor și determinarea unui arbore drept echivalent nece- 
sar pentru verificarea arborelui la rigiditate ; 

f) catculul vibraţiilor și a tensiunilor produse de acestea. 

Forţele și momentele care acţionează asupra arborelui cotit depind de 
tipul mașinii în care lucrează arborele calculat. La arborii cotiți pentru 
motoare de combustie internă, de exemplu, numărul cilindrilor, dispoziţia 
lor și succesiunea stabilită pentru cursele active ale pistoanelor deterinină 
numărul coturilor arborelui motor şi poziția unghiulară relativă a coturilor. 
În timpul unui ciclu — o rotaţie a arborelui la motoare în doi timpi și două 
rotații la motoare în patru timpi — forțele şi momentele care solicită arbo- 
rele sînt diferite în fiecare poziţie unghiul ată a lui din cauza variației pre- 
siunilor din cilindru și a variației forțelor de inerție (care devin importante 
la viteze unghiulare mari). 

Pentru calculul arborelui cotit prezintă interes sarcinile care provoacă 
tensiunile și dle maxime, dar și cele care provoacă tensiuni minime 
necesare în calculul la oboseală pentru determinarea tensiunilor minime. 

Pentru studiul variației fortelor se înscriu într-un tabel forțele active și 
cele de inerție cores punzătoare la diverse poziţii succesive (din 10* în 10%, 
de exemplu). Din acest tabel rezultă valorile maxime și minime ale forțelor 
pe baza cărora se calculează valorile extreme ale tensiunilor, calculate pen- 
tru poziţiile corespunzătoare ale arborelui coltii. 

Calculul tensiunilor se execută în principiu în mod similar ca și pentru 
arborele cu manivelă frontală. 

O problemă specifică arborelui cotit 
ditate, ţinînd seama de faptul că rigiditatea arborelui este mult 
datorită existenței brațelor de manivelă. 

Pentru determinarea fibrei medii deformate a unui arbore cotit se pune 
problema de a înlocui arborele cotit printr-un arbore drept echivalent, care 


este cea a verificării acestuia la rigi- 
redusă 


sub acțiunea sarcinilor exterioare să aibă aceeași rigiditate ca și arborele 
za dd 


cotit real. 
in punctul mort, unde forța tangențială 7= 
efectuează pentru forţa radială R (fig. 24.10). 


0, calculul deformației se 


Fig. 24.10. 


îi 
mi 


818 R | ORGANE DE MAȘINI 


Sub acţiunea forței R, braţele se încovoaie cu raza p. Admiţind că unghiul 
dintre braț și îus rămîne drept, raza p se poate calcula cu relaţia : 


| __ d?y — M 
e d IE 
Unghiul de rotire a fusului este : 
F "My i 
=—=— a > OA 
pe LE (24.11) 


unde : 
r este raza manivelei ; 
Ig — momentul de inerție al secţiunii braţului. 

Braţul se înlocuiește printr-un segment de arbore drept care ar produce 
sub acțiunea momentului Me același unghi de rotire q. Unghiul de rotire q 
se obține prin integrarea liniei elastice, admiţind că lungimea segmentului 
de înlocuire A/ este foarte redusă, astiel încît momentul M, nu se modifică : 


îi 1 M dx My Al (24 12) 
A Daia“ Mila NR 207 > za 9 za 24. 
LE LE 

unde 7 este momentul de inerție al segmentului de arbore drept de înlo- 
cuire. Din condiţia. ca unghiurile q și qi să fie egale rezultă : 


| 2). 27) AIM 94.13 
47% 20 8 20 (24.15) 

de unde: 
e = lee (24.14) 


Astfel arborele cotit a fost înlocuit printr-un arbore drept avînd aceeaşi 
rigiditate. 

Pentru construcția liniei elastice, suprafața momentelor pentru segmen- 
tul de înlocuire esie : 


Io 
I, Ms 
care dă o încărcare fictivă : 
za, 10 MAL. (24.15) 
X 
înlocuind în relația (24.15) valoarea din 12 din relaţia (24.14) se 
obţine : 
I ! : 
S= ap Mel = pe Mar ; (24.16) 


Pi 
Deci această suprafață este independentă de A/ și poate fi considerată 
intinit îngustă, iar sarcina care o produce se desenează în poligonul îuni- 
cular ca o sarcină care acţionează în linia medie a brațului de manivelă. 


% 
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:n mod similar se procedează și în poziţii diferite de punctul mort, cînd 
acţionează atît forța radială P, cîi și forța tangenţială TI. Aceasta din urmă 
răsucește brațul de manivelă făcînd ca fusurile paliere să iasă în afara 
planului brațului, deci linia elastică prezintă salturi în punctele de racor- 
dare ale îfusurilor paliere de braţe. Deoarece influența acestora asupra 
detormaţiei totale a arborelui cotit este redusă, calculul lor poate fi 
neguijal. 

Verilicarea arborilor cotiţi la vibrații se reduce la determinarea frecven- 
ței proprii a unui arbore drept, pentru că arborii cotiţi pot fi reduși la 
arbori drepți, utilizîndu-se în acest scop diferite relaţii [29]. 

O altă simplificare se impune din cauza existenţei mai multor mase osci- 
lante. Simplificarea problemei se poate face în două moduri : 

q) se consideră numai două mase oscilante, concentrînd masele mici 
legate de arbore (coturile și bielele) în una singură, cealaltă masă fiind 
volanțul ; 

b) se consideră că masele legate de coturi sînt uniform repartizate și 
deci rezultă un arbore cu o masă uniform repartizată și o masă concentrată 
(volantul ). | 


3. EAXCENTRICUL 


Excentricul este un arbore cu manivelă frontală avînd raza manivelei 
redusă (fig. 24.11), 

El se compune din următoarele părți : un disc așezat excentric pe arbore 
a; o ramă compusă din două semiinele care înfășoară discul excentric b; 
o tijă fixată pe ramă prin șuruburi, pană longitudinală sau făcînd corp 
comun cu rama c. 

Excentricul nu poate transmite mișcarea decît de la discul excentric la 
tijă prin ramă, nu și invers, motiv. pentru care el nu se poate utiliza decît 
pentru materializarea manivelelor (nu și a balansierelor). 

Dimensionarea elementelor excentricului se face în felul următor: 

Capacul superior al ramei se calculează la încovoiere în ipoteza simpli- 
ficatorie că forța transmisă prin excentric se repartizează uniform pe capac 
(se calculează ca și capacul de lagăr — $ 21.5.5). | 

Tija excentricului se calculează la întindere, respectiv compresiune, și se 
verifică la flambaj (calcul similar cu cel aplicat tijei de bielă). 

Diametrul discului se calculează ca un lagăr cu alunecare (la presiune 
și gripare), iar șuruburile de îmbinare la întindere. 


BIELA 
Biela constă din tija bielei și cele două lagăre de capăt, unul mai mare 


numit cap de bielă, cu care se articulează de butonul manivelei și capul 
mic (ochiul) bilei cu care se articulează de capul de cruce, piston sau 
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balansier prin intermediul 
unui bolț (fig. 24.19,a). 
În afara acestor elemente 
principale, bielele mai pol 


capetele bielei, organe de 
asamblare atunci cînd capul 
este deschis (divizat), or- 
gane de reglare a jocului 
dintre cuzineți și fusuri şi 
pentru menținerea distanţei 
dintre centrele fusurilor şi 
dispozitive de ungere. 

Bielele au o mare varie- 
tate de forme, atît în ceea 
ce privește secțiunea tijei, 
cît şi în ceea ce privește 
capetele. Astfel secțiunea 
tijei poate fi dreptunghiu- 
iară, rotundă, inelară, în 
formă de I. Capetele bielei 
pot îi rotunde sau dreptun- 
ghiulare (în formă de ca- 
dru) deschise sau închise 
(fig. 24. 12,06). 

Deoarece  bielele  efec- 
iuează o mișcare cu vileză 
variabilă, ele sînt supuse la 
iorțe de inerție. Pentru a 
reduce valoarea acestora se 
tinde a se construi biele cîi 
mai ușoare şi totuși sufi- 
cient de rigide, ceea ce ex- 


6 plică torma de | a secțiunii 
Fig. 24.12. bielei, formă folosită foarte 
irecvent. 


j Condiţia principală impusă capetelor de bielă este rigiditatea (pentru a 
împiedeca încovoierea șuruburilor sau formarea de fisuri în stratul de anti- 
iricțiune). E 

Cuzineţii se pot monta cu joc în capetele închise, în care caz cuzinetul 
se rotește în locaș. Aceasta are ca urmare evitarea uzurii unilaterale a 
cuzinetului, în schimb nu permite compensarea uzurii (cuzinetul uzat tre- 
buie înlocuit). 


avea cuzineți montați în 
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Materialului de bielă i se cere o rezistență mare la oboseală și o rezilientă 
mare. De aceea ca material uzual pentru biele se utilizează oţelul carbon 
și în special OLC 35, OLC40 și OLC45 (STAS 880-66). Pentru meca- 
nisme de viteze mari, pentru a reduce forțele care acționează în mecanism 
se utilizează și aliaje ușoare pentru confecționarea bielelor. 

Bielele se execută de obicei prin forjare sau prin matrițare și numai rar 
se toarnă din oțel și foarte rar din fontă. 

O caracteristică constructivă importantă este lungimea bielei. La mo- 
toare, această caracteristică se dă ca raport între lungimea bielei și raza 


Î 
, . h pi Si 
manivelei (i se pă: ia motoare cu combustie internă, 14=3...5; la locomo- 


tive, 5... 10). 

Calculul bielei constă în dimensionarea părților cei componente, ținînd 
seama de forțele și momentele ce acţionează asupra ei. 

Tija bielei este supusă la forțe axiale (forțe active și forțe de inerție), 
care o solicită la compresiune, întindere și flambaj. Ea este de asemenea 
supusă la încovoiere, tot datorită forțelor de inerție. 

Calculul la întindere și compresiune se face cu relațiile obișnuite utilizate 
în aceste cazuri, 

Veriiicarea la flambaj se face atît în planul de mișcare a bielei, cil și 
într-un plan perpendicular pe acesta. 

în cazul flambajului în planul de mișcare a bielei, biela se consideră 
dublu articulată. Relaţia de verificare după Euler este: 


m2EI, 
C nm ș c A 
unde Ia este momentul de inerție al secțiunii tijei față de axa x—x (per- 


pendiculară pe planul de mișcare). 

Valoarea coeficientului de siguranță la flambaj este dat în limile foarte 
largi în literatura de specialitate (c=4... 30). 

În realitate, coeficientul de siguranță este mai mic decit cel calculat, întii 
pentru că relația lui BRuler este valabilă numai pentru secțiuni. circu- 
lare și dreptunghiulare, și în al doilea rînd pentru că forțele de inerție soli- 
citînd tija la încovoiere produc o săgeată [, asiiel că apare un moment 
încovoietor suplimentar Fe? (/ fiind forța axială din bielă). 

în cazul bielelor, care nu se găsesc în domeniul Euler, verificarea se 
face cu relaţiile lui Tetmajer. Coeficientul de siguranță aţă de soli- 
citarea critică în domeniul Tetmajer variază în limitele c=1,8... 7,0. 

Coeficientul de siguranță faţă de flambajul în planul perpendicular pe 
planul de mișcare al bielei se calculează cu relaţia lui Buler pentru cazul 


barelor dublu încastraţe : 


a, e del), (24.18) 
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Datorită forțelor de inerție, biela 
este supusă la încovoiere în planul ei 
de rotație. Variația forțelor de inerție 
de-a lungul bielei depinde de felul me- 
canismului. Astfel, la mecanisme 
bielă-manivelă, variaţia forţelor este 
aproximativ triunghiulară, fiind ma- 
ximă în dreptul butonului de manivelă 
și zero în dreptul pietrei de culisă. La 
mecanisme patrulater articulat, varia- 
ţia este după o lege aproximativ tra- 
pezoidală. Cum însă acceleraţia capă- 

Fig. 24.13, tului balansierului este variabilă și 

legea de variaţie a forțelor de inerție 

este și ca variabilă. La paralelograme. articulate, forțele de inerție sînt 

constante de-a lungul bielei (presupunînd că secțiunea bielei este con- 
stantă). | 

In cazul bielelor din mecanisme bielă-manivelă, tensiunea de încovoiere 
se determină în felul următor (fig. 24.13): 

Incărcarea maximă pe metru liniar a bielei este (pentru biele de secțiune 
constantă): 


Qr = Fim? —— == Aplo pro? =3 , 
o 


Ip 
= Aopro?2 IN]m]. (24.19) 
Forţa de inerție este (ţinînd seama de repartiția triunghiulară): 
Î Asplro?2 
, mrmczamc AIE IE A d can pe b i C , 
DI ere e ea (24.20) 
Momentul încovoietor în secțiunea x este [2]: 
F,x 2 
Saal mana îi PRON coadă E i 
Mix= —z ( =) (24.21) 


Secțiunea unde momentul este maxim se obţine prin anularea derivaţiei 
funcției (24.21): | 


dx 3 Î 
de unde : 
i, 
Asi 7 d 0,584; | (24.22) 
M, max =0,128F'lo . (24.23) 
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În aceste relaţii : 
m este masa bielei : 


r — raza manivelei ;. 
Î, — lungimea bielei ; 
p — densitatea bielei. 


În cazul bielelor mecanismelor patrulater articulat forța de inerție se va 
determina calculîndu-se g, la cele două capete ale bielei (ţinîndu-se seama 
de accelerația maximă a capătului balansierului). Forţa de inerție va îi: 


Fr ASA pp. (24.24) 
In cazul paralelogramelor articulate : 
Fi= qplo == Avlp pro?, (24.25), 
Tensiunea de încovoiere în bielă este: 
M; 
ali 


Biela fiind supusă la tensiuni variabile, ea trebuie verificată la oboseală. 
în acest calcul se va ţine seama de diagrama de variaţie a tesiunilor într-o 
anumită secțiune. De asemenea, în unele cazuri tensiunea maximă de întin- 
dere sau de compresiune într-o secțiune este defazată în timp faţă de ten- 

siunea maximă de încovoiere (de exemplu, la motoare cu combustie în- 
ternă). În acest caz, la calculul tensiunii maxime cele două tensiuni nu se 
vor aduna, 

La calculul bielelor trebuie să se introducă în calcule și neparalelismul 
dintre bolțul (de la capătul balansierului, din piston sau capul de cruce) ȘI 
butonul de manivelă. Acest neparalelism produce tensiuni suplimentare de 
încovoiere. 

Calculul capetelor de bielă depinde de forma acestora. Fiind vorba în 
general de inele sau de cadre, calculul capetelor se execută cu relaţiile de 
calcul ale inelelor și cadrelor [2], [11]. 

Calculul șuruburilor de bielă nu prezintă particularităţi ; trebuie însă să 
se țină seama de încărcarea variabilă a șuruburilor și deci calculul lor se 
va face la oboseală ($ 4.4.6). Datorită jocului dintre fus și cuzinet din 
capul bielei forța se aplică cu șoc, ceea ce mărește pericolul de rupere 
la oboseală a șuruburilor. Soluţii constructive pentru mărirea rezistenței 
la oboseală a șuruburilor sînt indicate în Ş 4.2. 


24,5. CAPUL DE CRUCE ȘI GLISIERELE 


94,5.1. Capul de cruce constă din corp, patine și bolț (îig. 24.14). El poate avea 


o varietate mare de forme constructive în funcție de locul de utilizare (cu 
una sau două patine, cu suprafaţă de glisare plană sau cilindrică etc.). În 


Fig, 24.14. 


cazul capetelor de cruce utilizate în construcția Asii sata corpul este 
prevăzut cu un manșon prin intermediul căruia capul de cruce se îmbină 
cu tija pistonului (cu o pană transversală de obicei). 


Capul de cruce se execută prin turnare din fontă sau din oțel (mai rar). 
ja realizarea perechii de antifricțiune patinele se căptușesc cu compo- 
Ziție sau se execută separat din bronz. 


Patinele se calculează la Me siune de contact admiţind presiuni adi Luis) 
bile relativ mici (pa =0,1... 1 N/mm?) și se verifică la gripare — (P0) = 
= 1,5... B[N/mm2- m/s]. 
Bolțul capului de cruce se calculează ca un ax supus la încovoiere varia- 
bilă. 
24,52. Glisierele materializează elementul fix al cuplei de translație. Deoarece 


glisierele pot îi destul de lungi (în funcţie de cursa capului de cruce) ele 
se calculează la încovoiere. 


în unele mecanisme bielă-manivelă piatra de culisă este materializată de 
perechea piston-cilindru (motoare cu combustie internă). Deoarece calculul 
și construcția acestor organe sînt strins legate de construcția motorului, 
ele se vor studia la disci iplinele de specialitate. 


24.6. VOLANTUL 


24.0.1. Introducere. Așa cum s-a arătat la cursul de teoria mecanismelor, volan- 
tul se utilizează în mașini pentru unilormizarea vitezei unghiulare, absor- 
bind energia în perioadele de exces și înapoind-o cînd cererea de energie 
crește. In funcţie de gradul de neunitori nitate admis se calculează momen- 
tul de inerție al ol mizil pe baza căruia se determină diametrul și masa 
acestuia, 

Pentru calculul momentului de inerție există mai multe metode de cal- 
CU |] 
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În ceea ce privește calculul de rezistență al volantului, cît și soluţiile 
arite 


scopuri : roți de curea, roți dințate etc., așa că cele arătate aici sînt vala- 

bile în general pentru i 

a Cosiracțic Ia Tipe și tehnologie. Peniru a corespunde scopului roțile 
ă hilibrate atit static cît și, atunci cînd este cazul, dina- 


e 


incit i de vedere constructiv, ele constau din butuc, disc sau spiţe 
și obadă. Pentru diametre pînă la 500 mm se utilizează mai frecvent roți cu 
disc, deoarece sînt mai tehnologice, au în general tensiuni interne mat 

iurnare şi se comportă mai bine la solicitările produse de for- 


i 
i 


reduse din 
jele centrituge. 

Roțile mari (D > 500 mm) se execută de obicei prin turnare din lontă, 
admițîndu-se în acest caz vitezele periferice ale obezii v-< Su m/5. 
Peste această limită se utilizează pentru confecționarea roților oțel tu rnat, 
care permite viteze care pot depăși chiar 100 su Pentru fabricaţia î. 
mică se execută adesea roţile prin sudare din profile laminate : butucul dir 
fier rotund, SR din tablă, iar obada din platbandă îndoită după diame- 
trul roții. 

in afara de otel si fontă se utilizează pentru execuţia roților și alte 
riale ca, aliaje ușoare, unele iazel al Jlastice (în special pentru roţi mai 
mici). 

La dimensiuni foarte mari (D> | 500 mm) rotile se execută diii două 
jumătăţi asamblate între ele cu şuruburi sau cu inele inclina în dreptul bu- 
ise în dreptul obezii. 


cului roților se ia în general : 


tucului şi ec 
Lungimea bi 


unde d este diametrul arborelui pe care se montează roata, 
Diametrul butucului se ia de asemenea : 


valori superioare pentru roți din lontă. 

Grosimea obezii depinde de scopul roții : la volanţi grosimea rezultă di EI 
masa necesară ; la roți de curea, grosimea se ia constructiv | Ss = i. e 
+ 15...20 mm |. 

In cazul roților cu spiţe, numărul de spiţe depinde de diametrul roții res: 
peclive. 


40 —- Organe de maşini 
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De obicei, numărul de spiţe se ia par. Pentru diametre de roți pînă la 
500 mm se iau patru spiţe; pentru diametre între 500 și 1600 mm se iau 
șase spiţe. 

koţile avînd lățimea mai mare de 300 mm se execută cu două rînduri de 
spiţe sau cu două discuri, 

Spiţele se subţiază spre obadă în raportul f= 0,8, unde h este grosimea 
spilei în dreptul obezii, iar fo grosimea în dreptul butucului. 

Spilele în secțiune pot avea diverse forme: elipsă, dublu T, cerc etc. 
Calculul roților. Elementele componente ale roților sînt supuse la o stare 
de solicitare complexă. Astfel în obadă se produc următoarele solicitări : 
întindere datorită forțelor centrifuge ; 
încovoiere datorită existenţei spiţelor ; 

c) încovoiere provocată de momentele de încastrare ale spiţelor ; 

d) în cazul roților de curea, încovoiere produsă de forțele din curea. 

Spiţele sînt supuse la următoarele solicitări : 

a) întindere datorită forțelor centrifuge proprii și celor produse de obadă ; 

b) încovoiere ca urmare a încastrării în obadă ; 

c) în cazul roţilor de curea, încovoiere datorită forței tangenţiale (utile) 
din curea și compresiune, datorită apăsării curelei. 

Un calcul riguros, prin care să se țină seama de toate solicitările prezintă 
dificultăți foarte mari, fără a se obține rezultate absolut precise. De aceea 
se utilizează în practică un calcul simplificat. | 

Astfel pentru obadă, calculul se limitează la determinarea tensiunilor 
produse de forțele centrifuge datorite masei proprii. 

După cum s-a văzut ($ 9.5.4), tensiunea de întindere datorită forței centri- 
luge este : 


a) 
b) 


Om = pU2 [N/mm2] = 10902 [N /mm2] (24.26) 
unde : 
p este densitatea materialului obezii [kg/m3]; 
Vp — viteza periferică a roții [m/s]. 
helaţia (24.26) permite calculul vitezei limită, pentru anumite materiale 
de roți avînd anumite valori ale rezistenţei admisibile. De exemplu, pentru 
roți din fontă, la care se admite oa=107 N/m2, viteza limită este : 


daș 107 
= Va =36 m/s, 
e 7,85*10 


Rezistenţele admisibile se iau mici pentru a ține seama pe această cale 
de complexitatea tensiunilor care acţionează asupra roții. 

Spițele se calculează numai la momentul încovoietor produse de forțele 
tangențiale. În cazul volantului se ia forța tangenţială maximă din dia- 
grama forțelor tangenţiale. Deoarece forțele tangențiale acționează la braţul 
de manivelă r, acestea se reduc la raza Rmcare trece prin centrul de greutate 


Viim = 


ici 


25. 


25.1. 


Fig. 24.15, 


al secțiunii obezii (fig. 24.15). Admiţind că momentul încovoietor este pre- 
luat în mod egal de toate braţele, relația de calcul este: 


p 
PR! = 2sWoa., 


max BR. 
m 


Mi=| i (24.27) 


unde W este momentul de inerție al secțiunii brațului. 
În cazul roților de curea se admite că forţa periferică este preluată de o 
treime a numărului de spiţe. Ca urmare relaţia de calcul este : 


(24.28) 


Rezistenţa admisibilă pentru roți de fontă se ia: 
Oqi=230 N/mm? ; 


pentru roți de oţel turnat se poate lua : 
Sa; = 50... 60 N/mm?. 


ORGANELE DE CONDUCERE ȘI REGLARE 
A CIRCULAȚIEI FLUIDELOR 


DEFINIȚIE. CLASIFICARE 


Conductele sînt organe care separă pe un traseu determinat un spațiu 
închis, care servește la transportul și distribuția unui Țluid. 

De obicei fluidul umple în întregime secţiunea transversală a conductei 
udînd complet perimetrul interior al acesteia. Cazul particular al conductelor | 
cu perimetrul interior udat parţial îl constituie canalele. 

Pentru îmbinarea organelor de conducere se folosesc o serie de variante 
constructive ca : sudură, mufe, îmbinări filetate, flanșe și fitinguri. 
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ii, la reglarea debitului sau presiunii acestuia, cît și la dirijarea lui 
aua de distribuție. 


pe re 
Ă m rifi ile stnt lisn zilitre gz “nara Sa io te pe CO dieta cazane 
Armăturile sînt dispozitive sau aparate montate pe conducie, cazane, 
rezervoare sau pe instalaţii similare destinate distribuirii, depozitării sau 
sportului de fluide. 


Da dani 


in tabelul 25.1 este indicată o clasificare a acestor organe, 
Tabelul 25.1 
Clasificarea ciganelor de conducere și închidere a circulației fluidelor 
|— Conducere 
—Îmbinare 


Organe de conducere și reglare Foii-e 
- Închidere 


Speciale 


DE CORDUCERE 


Organele de conducere sînt ţevile și tuburile (de obicei, țevi se numesc 
cele din oțel sau metală neleroase și tuburi cele din beton sau fontă), 
Ele pol avea secţiuni de diferite forme : circulare, pătrate, eliptice, ovoi- 


U ale EC, 
4 


7% 
FA 


: laminare (Mannesmann, Erhard), sudare (elicoidală sau 
eneratoare), turnare (fontă, ciment, oțel), extrudere (materiale 


: levilor se execută de obicei în îuncție de presiunea interioară 
sau exterioară care acționează asupra lor. 
+ . i Dei pu . 1 4 SI 
În cazul ţevilor la care pi < 1,5, grosimea ţevii se calculează cu formula 
LELIA 
cazanului (vase cu pereţi subțiri), utilizîndu-se relația (bazată pe ipoteza 
Hil-a de rupere): 


unde e este un coeficient de rezistență sau de utilizare (v. $ 2.4.3). 
Se utilizează adesea şi relația : 


320 ab 
ba pe ipoteza a IV-a de rupere. 
tența admisibilă se determină pe baza principiilor indicate în 
Ş „ ținîndu-se seama de condiţiile de funcționare ale ţevii. 


= 
N 
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Adaosul a se datorește abaterilor negative aa ale grosimii și în special 
coroziunii a, Adausul pentru abaterile negative se ia: 


Qa=lmm pentru (s—a)<20mm; 
Qa=0 pentru (s—a) > 20 mm. 


Adaosul de coroziune depinde de agresivitatea îluidului de rezistenţa 
chimică a conductei și de durabilitatea conductei : 


ae=v.T, (25.3) 
utide : 
Ve este viteza de pătrundere a coroziunii [mm/an]; 
T — durata de funcţionare [ani]. 
La conducte din oţel care lucrează în condiţii de coroziune atmosferică 
de | | e 9) IMI 
Diametrul interior al ţevii D, se determină din calcului hidraulic în îunc- 
ție de debitul maxim care trece prin conductă Q„„[m5/s] și viteza maximă 
Wimax [1/3]. Astiel la o conductă de secțiune circulară debitul este : 


Diametrul interior al conductei rezulță : 


. 
D;= Ones —1 180-/ gse [nam]. (25.4) 


TU m aa ma 


Daui 
| Dint 
esle diametrul mediu, se scrie: 


Dacă raportul este mare, deoarece D din relaţiile (25.1) și (25.2) 
D= Di+s, 
iar relațiile de mai sus devin: 
DR 08 
20 0=p ? 


La calculul tuburilor din materiale plastice trebuie să se țină seama și 
de fenomenele reologice (fluaj) care au loc la aceste materiale. Grosimea 
peretelui este : 


pD; 


2300 p (25.5) 


respectiv s= 


Biel o Da e A e (25.6) 


Admilind o valoare experimentală pentru AD,, deformația plastică totală 
pe timpul de exploatare (de exemplu, AD, = 10 mm în timp de 5 ani), gro- 
simea s a peretelui rezultă : 

PD 


25.3, 


25.3.1. 


| ORGANE DE MAŞINI 


ROATE 92 1)9797 NOR REA OFEREA ED BSE CO 5 ERIE DO OT 


unde : 


ORGANELE DE IMBINARE A CONDUCTELOR 


Descriere. Clasificare. Îmbinarea conductelor, indiferent de procedeul 
folosit trebuie să satisfacă următoarele condiţii: etanșeitate, rezistență, 
rigiditate, stabilitate chimică și termică, rezistențe hidraulice minime, dura- 
bilitate impusă de destinaţia și amplasarea lor. 

Îni țabelul 25.2 se indică o clasificare a acestor organe de îmbinare. 

Îmbinările prin sudare au o largă răspindire în construcția conductelor 
din oțel, metale neferoase, materiale plastice (PCV) etc. imbinarea prin 
sudare este mult mai ieftină decît cea cu flanșă, însă nu esie rațională în 
cazul demontărilor dese. 

Se folosește atît sudarea cap la cap a elementelor, cît și cea de colț, 
obținute printr-o gamă variată. de procedee care trebuie să asigure condiţiile 
unei bune îmbinări. 

Tabelul 25.2 
Clasiticarea organelor de îmbinare a tevilor și tuburilor 
—Sudură 
—Lipitură 
—Mute 
—Preselupe 


Îmbinări filetate 


—Flanșe 
di. —racord olandez 
— Speciale -| , 
—în baioneță 
Organe de  — 
îmbinare Îi (curbe) 
ara git —simple (teuri) 
—ramificații se 
—duble (cruce) 
| —dopuri 
“|-piese de —|—Alanșe oarbe 
închidere capace 
—Fitinguri -: 
“i —reducţi 
(piese fasonate) ital au 
— sifoane 
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Îmbinările prin lipire se tolosesc relativ rar la conductele metalice și mai 
des la îmbinarea conductelor nemetalice. 

La tuburile din beton, îmbinarea se face prin umplerea interstițiului între 
două elemente cu mortar sau lapte de ciment. Pentru o mai bună etanșeitate 
se folosește îmbinarea cu buză și cep. 

Conductele și piesele de legătură din textolit se îmbină cu chit pe bază 
de rășini fenolformaldehidice și se presează etanș. 

Îmbinarea prin muță (iig. 25.1) asigură etanșeitatea între elemente cu 
ajutorul unui material de etanșare, presat la montare într-un spaţiu inelar, 
creat special la capetele elementelor care se îmbină. 

La îmbinarea prin mută la abateri mici de la coaxialitate se păsirează 
etanșeitatea îmbinării, însă este nesigură la presiuni relativ mati 
(p > 10% N/m2); de asemenea demontarea îmbinării se face cu dificultăți. 

Ca material de etanșare se folosesc cîlți sau sfoară de cînepă impregnate 
cu gudron. 

Îmbinările cu presetupă sînt folosite mai mult în cazul materialelor îra- 
gile (fontă, sticlă) şi la presiuni nu prea înalte. 

Funcționarea presetupei se bazează pe crearea unei presiuni de etanșare 
radiale pe peretele exterior al conductei, prin strîngerea axială a unui mate- 
rial moale numit garnitură (fig. 25.2). 

Acest tip de îmbinare poate prelua jocuri axiale relativ mari ale ţevilor, 
motiv pentru care se folosesc la construcția unor compensatoare de dilatare. 

Dezavantajul lor constă în nesiguranța etanșeităţii îmbinării, necesitatea 
de înlocuire periodică a garniturii, efortul relativ mate necesar strinperii 
suficiente a garniturii, costul ridicat al îmbinării. 

Îmbinările filetate (îig. 25.3) sînt mai rar folosite decît cele sudate și 
numai la conducte de joasă presiune de aer comprimat, abur și la condu- 
cerea apei. Se folosesc la conducte de oțel, fontă maleabilă, textolit, PCV 
rigid, deoarece celelalte materiale nu suportă în mod satisfăcător filetarea. 
Filetul utilizat este filetul etanș (G). 

îmbinările cu Țlanșe asigură rezistența și etanșeitatea conductei la locul 
de îmbinare, prin strîngerea cu ajutorul șuruburilor a suprafeţelor de etan- 
șare, care pot avea diferite forme (fig. 25.4). 


nplutură 


Fig. 25.1. 
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La îmbinarea cu flanșe se creează o strîngere de etanșare suficient de 
mare pentru micșorarea interstiţiilor capilare ; pentru micșorarea strîngerii 
necesare se introduce o garnitură. 

Garniturile sînt materiale mai moi decît suprafeţele de etanșare. Drept 
garnitură se folosesc: cartonul, clingheritul, cauciucul cu sau fără inserţii 
textile, azbestul, PCV, azboaluminiu, plumb, cupru, alamă, textolit, vini- 
plast, polietilenă, teflon etc. 

O caracteristică a îmbinărilor cu flanșe este forma suprafețelor de etan- 
șare (fig. 25.5): 

— plane cu șanțuri de etanșare (25.5,a); 

- cu prag și adîncitură (25.5, b); 

— cu prag și șanț (25.5,c); 

— cu canal și pană (25.5, d); 

— pentru garnituri lenticulare (25.5, e); 

— cu mandrinarea marginilor (25.5, f); 

— cu șanț pentru garnituri metalice ovale (25.5, g). 


Pentru îmbinarea flanșelor cu conductele se folosesc o mare varietate 
de soluţii constructive. 


La conductele turnate din oţel se folosește soluţia flanșelor turnate o dată 
cu corpul conductei (fig. 25.6). 

La ţevile laminate se folosește o mare varietate de soluții pentru îixarea 
flanșelor depinzînd de temperatura și presiunea lichidului cît și de posibili- 
tățile de execuţie și montaj. Principalele tipuri de îmbinări sînt următoarele : 
sudate, filetate, mandrinate, libere (fig. 25.7). 


25.3.2. Calculul îmbinărilor cu flanșe. Numai în cazul folosirii flanșelor nestan- 


dardizaţe este necesar să se execute un calcul al flanșei ; flanșele standardi- 
zate se aleg în funcție de diametrul țevii pe care se montează și de presiunea 
și temperatura fluidului. 

La proiectarea îmbinării cu flanșă este necesar să se rezolve atit pro- 
blema etanșeităţii, cît și cea a rezistenței. 

Problema mai complexă a asigurării etanșeităţii depinde de foarte mulți 
factori, în special de calitatea execuţiei și a montajului. De asemenea, 
variaţia calitativă a materialului garniturii este mai mare în același lot de 


% 
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Fig. 25.5. 


garnituri decît pentru oţelurile de construcţie. În consecinţă, acest calcul 
e mult mai puţin precis decît calculul de rezistență al îlanșei. 

Pentru obţinerea etanșeității cerute, garnitura trebuie să îie comprimată 
prin strîngerea îmbinării în așa fel încît ea să se strivească și prin aceasta 
să umple asperitățile de pe suprafaţa ei și de pe suprafeţele de etanșare 
ale flanșelor. 

Forța necesară pentru comprimarea iniţială a 
garniturii este: 


Fg = bb DmApo > (25.8) 
unde : 
b este lățimea electivă a garniturii [mim], 
Dm — diametrul mediu al garniturii [mm]; 
Po —— presiunea necesară pe suprafața de 
etanșare |N/mm?]; 
A ta coeficient de strîngere a garniturii,. 
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Valorile coeficientului A și ale presiunii po sînt indicate în tabelul 25.3. 

Presiunea po se ia în funcţie de material, de grosimea și de forma garni- 
turii. Pentru garniturile de clingherit și azbest, dependenţa lui po iață de 
grosimea inițială a garniturii 3o este indicată în tabelul 25.4. 

La strîngerea garniturilor metalice, metalul garniturii trebuind să ajungă 
la curgere, valorile lui po se iau în funcţie de oc, luîndu-se pentru garnituri 
metalice plane : 


OC b = 
po=| 10,32 £.]oe. (95.9) 
) 

Din cauza diferenței de temperatură (între flanșă și șurub) are loc o 
dilatare împiedicată a flanșelor căreia îi corespunde o forță suplimentară 
(v. $44.7): 

1 
cskep (ccpl pt p—-atslsAts), 
| Tabelul 25.3 


| Materialul sarniturii A Po IN/mm2] 

|esezea n e Amaru a a oaie i ERA, soia artei aut mdecat răzil ac ia lac a 
Azbest armat cu sită de sirmă 2,5 32 
Aluminiu moale 4,0 70 
Cauciuc de duritate medie 0,5 3,5 
Cauciuc moale cu inserţie textile sau cauciuc dur 0,750 5,3 

| Cauciuc dur cu inserție textile i [i 

1 Cupru moale 4,75 100 
Clingherit sau azbest presat 15 | 32 

I Oțel moale 5,5 | 130 | 

| Oțel inoxidabil austenitic 6,5 | 170 


| 


Tabelul 25.4 
Valorile presiunii po în funcţie de grosimea garniturii 5o 


| Sp mm 0,4 0,5 0,6 0,8 9) 1,5 2 3 | 


Po N/mm2 | 40 34 30 21 17 14 12 10 
% 
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Cs, Cp sînt coeficienţii de rigiditate ai șuruburilor respectiv ai flanșei 
[relațiile (4.5.5) ]; 


&s, &p — coeficienţii de dilatare termică liniară ; 
Is, Îp — lungimea activă a șuruburilor respectiv grosimea îlan- 
șelor ; 
Afs; Afp — diferența dintre temperatura de exploatare și cea iniţială 


a șuruburilor respectiv a flanșelor. 
în cazul cînd se impun anumite modificări ale traseului sau secțiunii 
conductelor se folosesc fitinguri. Acestea sînt: reducții (fig. 25.8, 4), coturi 
(fig. 25.8,b) și ramificații — simple sau duble (fig. 25.8, c,d). 


25,4. ORGANELE DE INCHIDERE A CIRCULAȚIEI FLUIDELOR 


254,1. Clasificare. Organele de închidere prezintă o mare varietate de forme. În 


tabelul 25.5 se indică o clasificare a organelor de închidere. 

Armăturile de închidere şi distribuție asigură întreruperea curgerii flui- 
dului pe anumite porţiuni de conductă. Intreruperile curgerii continue prin 
conductă trebuie să se realizeze complet în poziţia închisă a organului de 
închidere. în poziţia deschisă a organului de închidere, armătura în ansam- 
blul ei trebuie să asigure rezistenţe de curgere hidrodinamice cît mai mici 
pentru fluidul respectiv. 

Armăturile de reglare sînt montate în instalații complexe la care fluidul 
reprezintă mediul de lucru. Armăturile de reglare trebuie să asigure anumite 
concordanţe între parametrii respectivi. În general armăturile de reglare 
nu asigură posibilitatea închiderii complete. 

Armăturile de siguranță şi reținere au menirea de a limita creșterea 
periculoasă a unuia din parametri, de a preveni sau localiza avariile sau 
să blocheze într-un timp foarte scurt trecerea fluidului dintr-o parte în altă. 
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Tabelul 35.5 


Clasiticarea organelor de închidere 


--ventil (supapă) 

a | —sertar (vană) 

—După mișcarea — 
organului de —cep 
închidere valvă 


—individuale 
—După integrarea — ae —normale 
constructivă —armături J 


—speciale 
—de închidere 
și distribuție 


i e Yi — 
n e —de presiune 
—După modul de —|—de reglare SM la 


lucru , A 
—de siguranță 


—de închidere 
automată 


—comandate 


—După sistemul de —l—semiautomate 
comandă a miș- Ei saci 
cării S iti 

Din punctul de vedere al construcției toate armăturile conţin două ele- 
mente principale : 

a) organul de acţionare ; 

b) organul de execuţie a comenzii. 

Organul de închidere are două suprafeţe de etanșare, una fixă numită 
scaun, așezată în corpul robinetului, și una mobilă, prin deplasarea căruia 
se asigură funcţionarea armăturii. 

Tipurile principale de organe de închidere sînt indicate în figura 25.9: 

— la ventile (fig. 25.9, a) direcţia de mișcare coincide cu aceea a fluxului 
de fluid ; 

— la sertare (îig. 25.9,b) direcţia de mișcare este perpendiculară pe 
aceea a fluxului de îluid ; 

— cepurile (fig. 25.9, c) execută o mișcare de rotaţie în jurul axei lor 
geometrice ; 

— valvele (fig. 25.9, d) sînt în formă de disc care se rotește în jurul 
unei axe paralele cu suprafața de etanșare, care este de obicei normală pe 
direcția iluxului de fluid; un caz particular de valvă este clapeta 
(fig. 25.9, e). 

În construcția de mașini și agregate se folosesc organele de închidere 
sub formă individuală, făcînd parte organică din utilajul respectiv (ventilele 
din circuitul de ulei de exemplu) sau ca organe componente ale unor dispo- 
zitive de închidere complexe care fac parte din categoria armăturilor. 
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Fig. 25.9, 


Armăturile normale se numesc de obicei robinete (robinete cu ventil, cu 
sertar, cu cep, cu valvă). 

Supapele de siguranță, regulatoarele de presiune, indicatoarele de debit, 
de nivel, de presiune etc. sînt armături speciale. 

Armăturile de reglare pot fi cu reglare manuală, semiautomată și auto- 
mată. La reglarea automată operația moditicării parametrului supus reglării 
determină apariția unei forțe care se poate transmite la organul de închidere 
a robinetului de reglare directi (de exemplu, regulator centrifugal) sau 
indirect (de exemplu, servomotor) . 

Se mai folosesc și robinete de laminare ; acestea în mod obișnuit se utili- 
zează la reglarea unui singur parametru (presiunea). În comparație cu 
celelalte tipuri de organe de închidere, organul de reglare este prevăzut, 
pe Îîngă suprafaţa de etanșare, cu o suprafaţă de laminare. Organul de 
laminare determină secțiuni de trecere precis reglaie. Fiecărei secțiuni astfel 
reglate îi corespunde o anumită valoare a presiunii. 

Armăturile de siguranță și reținere asigură funcţionarea unei mașini în 
limitele prescrise ale unui proces tehnologic. Supapele de siguranţă sînt 
iolosite pentru menținerea presiunii. Suprafața de reţinere sau clapetele 
asigură desfășurarea procesului într-un anumit sens. De asemenea se mai 
iolosesc și supapele de preaplin pentru reglarea fluidului la nivele dinainte 
stabilite. 
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. Condiţiile impuse organelor de închidere sînt următoarele : 


d) asigurarea unei închideri etanșe ; 

b) rezistență hidrodinamică minimă în poziţia deschisă ; 

c) rezistență mecanică ; 

d) rezistenţă la agenţi corosivi ; 

e) rezistenţă la temperaturi ridicate (dacă este cazul); 
Ă N) montaj și întreținere simplă, cît și comandă ușoară a organului de 
închidere ; 

8) respectarea standardelor și a prescripţiilor de securitate a muncii. 

Jinînd seama de marea răspîndire a acestor organe de mașini, stan- 
dardizarea lor este foarte dezvoliaiă. În afara standardizării constructive 
sînt standardizate și diametrele nominale în seria normală de numere, cit 
și presiunile nominale. 
Organele de închidere cu ventil (supapă) constau din următoarele ele- 
menite (iig. 25.10): talerul J, tija 2, scaunul 3 și elementele cu ghidare 4. 
Talerul ventilului are rolul de a obtura secţiunea de trecere ; tija ventilului 
servește pentru acționarea talerului ; scaunul ventilului este piesa fixă a 
suprafeței de etanșare ; supraiețele de ghidare au rolul de a asigura o 
așezare corectă a talerului pe scaunul său. A 

Diametrul nominal al ventilului se consideră diametrul secțiunii cele 
mai mici de trecere. El se ia la armături egal cu diametrul nominal al 
conductei pe care e montată armătura, iar la ventile individuale se calcu- 
lează în funcție de debitul și de viteza admisibilă de trecere a fluidului 
0-0 0) 

Cursa ventilului (înălțimea de ridicare) rezultă pentru ventile cu supra- 
iaţa de etanșare plană, scriind egalitatea între debitul de curgere prin con- 
ductă şi prin ventil (fig. 25.11): | 


(25.10) 


Fig. 25.10. 


Fig. 95.11. 
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Pentru Di=D, (caz frecvent) rezultă : 


D 
h= e (25.14) 
Pentru a ţine seama de pierderea de viteză datorită efectului de schim- 
bare de direcţie a fluidului, cursa ventilului se mărește față de cea calculată. 
În figura 25.12 este prezentaţă construcția unui robinet cu ventil. 
25.4.4. Organele de închidere cu sertar în comparaţie cu cele cu veniil prezintă 
următoarele avantaje : 
—— rezistenţă hidrodinamică mai mică ; 
— permit trecerea fluidului în aceleași condiții în ambele sensuri ș 
— la același diametru nominal au lungime mai mică. 
Ele prezintă însă și unele dezavantaje : 
—— cost mai ridicat; 
— întreţinere mai dificilă deoarece este mai greu accesibil ; 
— uzură mai rapidă a suprafețelor de etanșare, deoarece deschiderea și 
închiderea se face cu frecare ; 
- cursă de deschidere-închidere mai mare. 
Din punct de vedere constructiv există mai multe variante de organe de 
închidere cu sertar : cu sertar-pană, cu sertar paralel, cu sertar cilindric etc. 
Faţă de organele de închidere cu ventil, cele cu sertar conţin în plus elemente 
de etanşare și apăsare a fețelor sertarului pe suprafeţele de etanșare. În 
fioura 25.13 este prezentat un robinet cu sertar paralel. La acesta etanșarea 
suprafeţelor se face cu inele de etanșare, iar apăsarea lor cu un arc elicoidal. 
25.4.5. Organele de închidere cu cep conţin în construcția lor cepul de formă tron- 
conică 1, ajustat în suprafața scaunului 2 (fig. 25.14). 


Fig. 29.12. 


Fig. 95.13. 
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Fig. 25.14. 


Pentru strîngerea cepului pe suprafaţa de etanșare se folosește piulița 3 
și rondeaua 4. 

La organele de închidere cu valvă, elementul de închidere are de obicei 
o supraiață de etanșare plană, închiderea și deschiderea se realizează prin 
mișcarea de rotaţie a valvei în jurul unei axe. 

Organele de închidere cu valvă au o rezistență hidrodinamică redusă, 
în schimb nu asigură o închidere suficient de etanşă. Ca urmare se folosesc 
mai rar în construcția robinetelor și mai frecvent în construcția clapetelor 
automate la care deschiderea se ace prin presiunea directă a fluidului. 


ANEXĂ 
Relaţiile dintre unităţile de forţă Anexa 1 

A tf: ton-fore kef N A 
Unităţi Ctonă-torţă Cell graza-torță) (newton) | a 
LU 1 1.000 9,81+103 981-108 
1 kt 0,001 9,81 981-105 

IN 102-106 0,102 105 

1 dyna 1,02+10—9 1,02+1056 10—5 1 


Anexa 2 
Relaţiile dintre unităţile de lucru mecanic și energie 


Unităţi ketem J erg | cal | kcal kWh | CPh 
1 kgt- m l 981 | 98,1+10%] 2,343 12,343<10-312,724.10-613,704-10—6 
e 0,102 ! 107 0,239 _[0,289-10--5]0,278-10—6[0,378+10-—6 
1 erp 10,241029|. 1077 1 [28,9+10-9[23,9-1012197,8.10—15 |378.10—15 
1 cal 4272103] 4,187 141,87=106 | 0,001 [1,163+106 [1,581+10—6 
1 kcal 497 4,187 141,87+10%| 1000 1 1,163+103 | 1,581.10—8 
1 kWh 367,1+105 | 3,6106 | 36+1012 |859,8+103 859,8 1 1,36 
1 CPh 270-10% |2,65+105| 26,5-10121632,4-105 632,4 0,7355 ! 
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Anexa 3 
Relaţiile dintre unităţile de presiune și tensiune 
Unităţi kgt/m*  |kgt/om?(aî)| kot/imm? Nim2 | dya/em2 bar mm HOa mm Hg 
1 kgi/mt 1 10—4 10—6 981 981 | 981-106 1 73,56-10—3 
1 kgf/em? (at) 104 1 102 198,1-105 | 981-103 | 0,981 104 735,6 
1 kgtcam? 106 100 1 9,81+109 | 981-106 98,1 105 73,56+103 
1 Nno2 0,102 | 10,2+106| 1022108 1 10 10—5 0102 | 750-103 
1 Nam? 0,102+106 10,2 0,102 106 107 10 0,102-106 | 75=103 
1 dynjera? 10,2-105 | 1,02-1 —6| 10,201 —9| 0,1 1 10—6 | 10,221051 50.106 
1 bar 10,2+103 1,02 10,2=1035 | 105 106 1 10,2+105 750 
1 mm HO 1 104 106 9,81 98,1 | 98-1:10-6 1 13,56+ 103 
1 mm Hg 13,6 1,36-10-3 | 13,6-10—6 | 133,3 | [1333 | 1,33310—3 13,6 1 
Anexa 4 
Relaţiile dintre unităţile de putere 
Unităţi kat m/s W | kW MW CP kcal/h cal s erg/s 
- 6 
),81:10--3 | 9,81+106 | 13,33.103| 8,435 2,343 98,1+10 
1 kîg m/s i 981 9,81-10 9, 13, „4155 
1 î 002 | 0,001 100| 136.103] 0,86 0,239 107 
239 1010 
1 KW 102 | 1000 1 0,001 1,36 860 
3 1,36-103 | 860-103 3 1013 
1 MW 102-105 10 1000 1 „36: 239-10 
ali. 1 632,4 175,7 7,355 109 
1 CP 75 735,5 0,7355 | 735,510 : Ș „7 „95510 
1 kcal/h O |118,5-103| 1,163 | 1,163+103 1163-1020 158-105 1 0,2778 11,68-106 
1 cal/s 497-103 | 4,187 | 4187-1035] 4,187:10—0| 5,69-10— 3,6 i Îi 418710 
1 erg/s 10,2+10—9 | 107 1010 10-13 | 0,136-10—9]  86+10—9 | 23,9.10— 1 


dyns/em2 
Unităţi | kofs/m2 Ns/wm?2 | dr -S 
1 kgi s/m2 | | 9,81 98,1 
1 NS jena 0,102 1 10 
1 dyn s/em? (1 P) 102-108 | 0,1 i 
Anexa 6 
Relaţiile dintre unităţile de capacitate calorică masică 

Unităţi | kcalfke grd | cal/g prd Jke grd k]/ke grd erg/g grd 
1 kcal/kg grd 1 l 4 187 4,187 41,87+105 
1 cal/g grd 1 1 4 187 4,187 41,87+105 
1 J/kg prd 0,939+ 105 0239108 | 0,001 10% 
1 kJ/kg grd 0,239 0,239 | SULA e 107 
1 erg/g gr 23,9+109 23,9.109 107 10 1 
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Anexa 7 
Relaţiile dintre unitățile de măsură a coeficienţilor de cedare de căldură o 
și de transmitere a căldurii F 
Unităţi puri cal/om? s grd W/m? grd kW /m? rd W/cm? grd i Apa, 
1 kcal/m2? h grd | i 27,8+ 106 1,16 1,16*105 | 116,106 116. 105 
1 cal/em2sgrd ! 36000 ] | 4187104 41,87 4,187 41,87. 105 | A E 
1 Wa? grd 0,860 | 23,9-10—6 104 Lo BIBLIOGRAFIE 
1 kW/m2 erd 860 23,9+ 103 10% l 10% 
1 kW/em2 grd | 8600 0,239 104 (Îi 19 
1 erg/em* sgrd |860.10”6| 23,9-10”9 105 106 i |. Acerkan, N. $., Detali mașin. Moskva, Masghiz (vol. [ — 1954; vol. [[ — 1955). 
2. Buzdugan, Gh., Rezistența materialelor, București, Editura didactică și pedapo- 


Relatiile dintre unităţile de conductivitate termică 


Anexa 8 


gică, 1965. 


„Demian, T., Mecanisme și elemente constructive de mecanică fină, București, Editura 


didactică și pedagogică, 1965. 
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